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Os sistemas hidráulicos vêm evoluindo tecnologicamente em função da 
integração com dispositivos eletro-eletrônicos e melhoria nos processos 
de fabricação. Porém, ainda são controlados normalmente pela abertura 
e fechamento de orifícios de passagem de fluido tornando-os extrema-
mente dissipativos e, portanto, com baixa eficiência. Com a crescente 
conscientização na obtenção de sistemas que tenham um gasto energéti-
co otimizado, a hidráulica digital surge como uma alternativa mais efici-
ente aos sistemas hidráulicos convencionais. Motivado pela obtenção de 
novas concepções de posicionadores hidráulicos, o presente trabalho 
estuda a aplicação de um sistema hidráulico digital de chaveamento 
rápido do tipo step-down em um sistema de controle de posição aplicado 
a uma bancada de ensaios para turbinas eólicas. A partir do modelo em 
regime permanente apresentado neste trabalho, foi possível a realização 
do dimensionamento do sistema, tubo de inertância e frequência de 
chaveamento da válvula. Os dados obtidos foram utilizados no modelo a 
em regime transiente de controle de posição com o intuito de verificar as 
características comportamentais do sistema. Para a validação do modelo 
em regime transiente, experimentos foram realizados na Bancada de 
Controle de Ângulo de Passo existente no Laboratório de Sistemas Hi-
dráulicos e Pneumáticos da Universidade Federal de Santa Catarina. 
Com as conclusões deste trabalho, têm-se os principais elementos para a 
correta seleção das dimensões do tubo de inertância e frequência de 
chaveamento da válvula juntamente com as principais vantagens e des-
vantagens na utilização de um sistema de posicionamento hidráulico 
digital em comparação aos sistemas hidráulicos convencionais. 
Palavras-chave:  
Hidráulica digital, hidráulica chaveada, controle de ângulo de passo, 







































THEORETICAL AND EXPERIMENTAL STUDY OF POSITION-
ING SYSTEM USING DIGITAL FAST SWITCHING HYDRAU-
LIC: CASE STUDY ON TEST BENCH FOR WIND TURBINES 
ABSTRACT 
 
In recent years there has been a considerable development in hydraulic 
systems technology. The technological improvement has been a function 
of the integration of electronic devices and improvement of the manu-
facturing processes. However, the hydraulic systems are still normally 
controlled by the opening and closing the fluid passages making them 
extremely dissipative and, therefore, with low efficiency. With the in-
creasing awareness to obtain systems which have optimized energy 
consumption, the digital hydraulics emerges as a more efficient alterna-
tive to conventional hydraulic systems. Aiming to achieve new designs 
of hydraulic positioning systems, this master’s thesis studies the applica-
tion of a digital hydraulic system in position control applied in a test 
bench for wind turbines. From the steady state model presented in this 
master’s thesis, the optimization of the inertance tube and valve switch-
ing frequency was possible. The data obtained were used in the transient 
model of the pitch angle control system in order to check the behavioral 
characteristics of the system. To validate the dynamic model, experi-
ments were carried out in the Pitch Angle Control Bench that is located 
in the Laboratory of Pneumatic and Hydraulic Systems of the Federal 
University of Santa Catarina. The results of this study address the key 
elements for the correct selection of the inertance tube dimensions and 
valve switching frequency and also the main advantages and disad-
vantages of using a digital hydraulic system compared to a conventional 
hydraulic system. 
Key-words: 
Digital hydraulics, switching hydraulics, pitch angle control, hydraulic 
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𝑝𝐴𝑖𝑛 Pressão interna [Pa] 
𝑝𝐽𝑇 Pressão a jusante do tubo [Pa] 
𝑝𝑀𝑇 Pressão a montante do tubo [Pa] 
𝑝𝐿 Pressão de carga [Pa] 
𝑃𝐻 Potência hidráulica [W] 
𝑝𝐻𝑆 Alta pressão de suprimento [Pa] 
𝑝𝐿𝑆 Baixa pressão de suprimento [Pa] 
𝑞𝐵 Vazão da câmara B do cilindro de posição [m
3 s⁄ ] 
𝑞𝑣𝑎𝑐 Vazão que entra no acumulador [m
3 s⁄ ] 
𝑞𝑉𝐿 Vazão de carga [m
3 s⁄ ] 
𝑞𝑉𝐿𝑆 Baixa vazão de suprimento [m
3 s⁄ ] 
𝑞𝑉𝐻𝑆 Alta vazão de suprimento [m
3 s⁄ ] 
𝑞𝑉𝐼 Vazão interna [m
3 s⁄ ] 
𝑞𝑉𝑀𝐿 Vazão de carga principal [m
3 s⁄ ] 
𝑅 Resistência elétrica [Ω] 
𝑅𝑒𝑞 Resistência equivalente [Pa. s m
3⁄ ] 
𝑅𝐸
𝐴 Razão de energias do acumulador [1] 
𝑅𝐸
𝐶 Razão de energias do cilindro de posição [1] 
𝑅𝐸
𝑇 Razão de energias do tubo [1] 
𝑅𝐸
𝑉 Razão de energias da válvula [1] 
  
𝑅𝑡 Resistência do tubo [Pa. s m
3⁄ ] 
𝑅𝑣 Resistência da válvula [Pa. s m
3⁄ ] 
𝑆𝑆 Sobressinal [°] 
𝑡 Tempo  [s] 
𝑡𝑟 Tempo de subida [s] 
𝑡𝑠 Tempo de acomodação [s] 
𝑇𝑠𝑤 Período de chaveamento [s] 
𝑇 Período  [s] 
𝑈𝑐 Sinal de controle [V] 
𝑈𝑉1 Tensão da válvula [V] 
𝑈𝑛 Tensão nominal da válvula [V] 
𝑣𝑚𝑎𝑥 Velocidade máxima [m/s] 
𝑉𝐴 Volume na câmara A do cilindro [m
3] 
𝑉𝐴𝑜 Volume inicial na câmara A do cilindro [m
3] 
𝑉0 Volume inicial do gás do acumulador [m
3] 
𝑉𝑓𝑎𝑐 Volume de fluido do acumulador [m
3] 
𝑉𝑔 Volume de gás do acumulador [m
3] 
𝑉𝐻𝑆 Alta tensão de suprimento [V] 
𝑉𝐿𝑆 Baixa tensão de suprimento [V] 
𝑉𝐿 Tensão de carga [V] 
𝑉𝑅 Tensão no resistor [V] 
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Os sistemas hidráulicos são altamente empregados nos mais di-
versos setores, onde a atuação mecânica se faz necessária. Segundo 
Alleyne & Lui (2000), sua alta aplicabilidade deve-se a alta relação 
potência/peso, rápida resposta e alta rigidez, combinações essas que são 
imbatíveis por outras tecnologias. Achten (2010) destaca que atualmente 
não existem alternativas mecânicas ou elétricas aos cilindros hidráulicos 
no que diz respeito à robustez, densidade de força e controlabilidade.  
No entanto, como é de conhecimento, os sistemas hidráulicos 
apresentam baixa eficiência. Achten (2010) menciona que a ineficiência 
dos sistemas hidráulicos pode-se tornar o calcanhar de Achilles da in-
dústria hidráulica. A baixa eficiência decorre principalmente das perdas 
provenientes por vazamentos internos e perda de carga, esta última rela-
cionada às características de controle resistivo de vazão e pressão. 
Neste contexto, em sistemas hidráulicos digitais, o controle de 
vazão e pressão não é realizado por meio do estrangulamento do escoa-
mento em orifícios de controle, e sim por meio da combinação de dife-
rentes componentes hidráulicos em arranjos paralelos ou por meio de 
efeitos da aceleração e desaceleração do fluido hidráulico em sistemas 
de chaveamento rápido.  
Em posicionadores eletro-hidráulicos, a hidráulica digital aparece 
como uma nova possibilidade para o desenvolvimento de sistemas que 
apresentem menor consumo de energia, mantendo, assim, o mesmo 
desempenho e robustez.  
Porém, alguns desafios para a aplicação comercial da hidráulica 
digital devem ser superados, como o desenvolvimento de componentes 
hidráulicos com respostas mais rápidas e elevado tempo de vida útil, 
além de problemas relacionados à pulsação de pressão. Atualmente há 
um crescimento em pesquisas para o desenvolvimento de novos compo-
nentes (TU et al., 2007; UUSITALO et al., 2009; WINKLER et al., 
2010). 
Para a otimização de sistemas de posicionamento eletro-
hidráulicos digitais, o desenvolvimento de bancadas de testes que sejam 
capazes de emular e suportar as condições impostas a estes sistemas é
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uma necessidade. Além de bancadas de testes, o desenvolvimento de 
modelos matemáticos, os quais têm como propósito prever o comporta-
mento dos sistemas hidráulicos digitais, pode servir como ferramenta de 
auxílio aos projetistas no melhoramento de projetos de circuitos hidráu-
licos mais eficientes.  
1.2 OBJETIVOS 
1.2.1 Objetivo principal  
Diante a característica de baixa eficiência de sistemas hidráulicos 
convencionais, o presente trabalho visa o desenvolvimento de um siste-
ma de controle de posição utilizando hidráulica digital de chaveamento 
rápido do tipo step-down, assim como a determinação de diretrizes para 
o dimensionamento de sistemas de controle de velocidade ou posição.  
1.2.2 Objetivos específicos 
Com a finalidade de atingir o objetivo principal, com foco no es-
tudo dos sistemas que utilizam hidráulica digital de chaveamento rápido, 
os seguintes objetivos específicos para esta dissertação foram definidos: 
 
 A partir do modelo a parâmetros concentrados em regime 
permanente desenvolvido por De Negri (2010), obter diretri-
zes para o dimensionamento do sistema digital (tubo-
válvula) para o sistema de controle de velocidade e de posi-
ção; 
 Realizar a montagem de um circuito com hidráulica digital 
de chaveamento rápido em uma bancada de controle de ân-
gulo de passo em turbinas eólicas; 
 Validar experimentalmente o modelo a parâmetros concen-
trados em regime transiente realizado por Galloni (2015) e 
extrair resultados em regime permanente, com o intuito de 
comparar com os resultados obtidos pelo modelo a parâme-
tros concentrados em regime permanente;  
 Realizar ensaios tanto com o sistema digital quanto com o 
sistema convencional com a finalidade de comparar as suas 
respostas dinâmicas e eficiências. 
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1.3 JUSTIFICATIVAS E CONTRIBUIÇÕES 
As justificativas para a elaboração deste trabalho vêm da crescen-
te conscientização da obtenção de sistemas mais eficientes. Portanto, o 
aumento da eficiência dos sistemas hidráulicos presentes nas mais diver-
sas aplicações mecânicas é um desafio atual. Assim, os resultados obti-
dos nesta dissertação poderão ser utilizados tanto como embasamento 
para a obtenção de sistemas de posicionamento hidráulicos mais eficien-
tes como também estabelecer diretrizes para novas formas de controle 
de posicionadores hidráulicos.  
Outras contribuições com a realização deste trabalho serão alcan-
çadas: 
 Aumento do conhecimento de sistemas de posicionamento 
utilizando hidráulica digital de chaveamento rápido; 
 Estabelecimento das vantagens e desvantagens do emprego 
de hidráulica digital em sistemas de posicionamento a partir 
dos resultados obtidos; 
 O autor desconhece trabalhos em desenvolvimento no Brasil 
relacionados à hidráulica de chaveamento rápido do tipo 
step-down, sendo, portanto, provavelmente este o primeiro 
trabalho na área de modo que os resultados apresentados po-
derão contribuir como fonte de referência em português para 
trabalhos futuros. 
1.4 ESTRUTURA DA DISSERTAÇÃO 
A apresentação desta dissertação está organizada em sete capítu-
los que estão estruturados da seguinte forma: 
No Capítulo 2 é feita uma revisão bibliográfica sobre sistemas hi-
dráulicos digitais e também sobre os principais requisitos para posicio-
nadores hidráulicos com um estudo de caso em sistemas de controle de 
ângulo de passo. 
No Capítulo 3 é apresentada a modelagem do sistema digital de 
chaveamento rápido do tipo step-down a parâmetros concentrados em 
regime permanente segundo a modelagem de De Negri (2010), como 
também é apontada a avaliação de parâmetros que podem influenciar na 
eficiência do sistema. 
No Capítulo 4 é feita a apresentação das equações matemáticas 
que regem o comportamento dos componentes hidráulicos baseadas nos 
trabalhos de Szpak (2008), Muraro (2009) e Galloni (2015).  
30 
 
No Capítulo 5 é feito o detalhamento da bancada de testes desen-
volvida primeiramente nos trabalhos de Gonzalez (2012) e posterior-
mente modificada para o desenvolvimento deste trabalho.  
No Capítulo 6 são mostrados os principais resultados obtidos du-
rante os experimentos realizados na bancada tanto para um sistema hi-
dráulico de controle de posição convencional, como para um sistema de 
controle de posição digital. Também são mostrados os resultados obti-
dos para um sistema digital controlador de pressão para o tubo de 
inertância calculado no Capítulo 3. 
No Capítulo 7 são expostas as conclusões obtidas com o desen-




2. REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 
2.1 HIDRÁULICA DIGITAL 
2.1.1 Introdução 
Os sistemas hidráulicos são conhecidos pela sua baixa eficiência, 
normalmente inferior a 50% (DE NEGRI et al., 2014), decorrente do 
controle de pressão e vazão por meio de componentes resistivos, limi-
tando a vazão através do estrangulamento de orifícios de passagem de 
fluido. Apesar da baixa eficiência dos sistemas hidráulicos, sua utiliza-
ção se justifica pela baixa relação peso/potência (LINJAMA & VILE-
NIUS, 2005) onde é possível seu emprego em sistemas compactos leves 
e com elevada capacidade de carga. Esta é uma das razões de serem 
utilizados em diversos ramos da indústria, desde equipamentos odonto-
lógicos a trens de pouso e simuladores de voo (von LINSINGEN, 2013).  
Atualmente existem pesquisas na área com o intuito de se obter 
soluções de sistemas mais eficientes. Por exemplo, Eggers et al. (2005) 
fazem um estudo em sistemas que utilizam bombas com deslocamento 
volumétrico variável em amortecimento de cabines de veículos off-road. 
O uso de bombas de deslocamento volumétrico variável permite, segun-
do Eggers et al. (2005): 
 Maior eficiência energética por omissão de perdas por estran-
gulamento e a possibilidade de recuperação de energia; 
 Simplificação do próprio sistema por utilização de um menor 
número de componentes; 
 Alta dinâmica com controle mais fácil. 
Outra concepção em estudo são sistemas que utilizam bombas de 
deslocamento fixo ou variável acopladas em motores elétricos, onde sua 
frequência rotacional é variável (WILLKOMM et al., 2014).  
Uma solução tecnológica que está ganhando espaço é a denomi-
nada hidráulica digital. Embora a definição da hidráulica digital ainda 
esteja em discussão entre a comunidade acadêmica (BELAN et al., 
2014), pode-se considerar neste momento a definição apresentada em 
Linjama (2011), onde a hidráulica digital consiste em sistemas que utili-
zam componentes com valores de saídas discretos controlados ativa-
mente. Pesquisas nesta área se intensificaram desde o começo do século 
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XXI (SCHEIDL et al., 2012). Atualmente existem duas grandes verten-
tes em estudo utilizando sistemas hidráulicos digitais. A primeira a ser 
citada é aquela que aplica sistemas que utilizam a tecnologia de cone-
xões paralelas (Parallel Connection Technology), onde as válvulas são 
conectadas em arranjos paralelos; já a segunda é a que emprega válvulas 
de rápida comutação ou controle por chaveamento rápido (High Speed 
Switching Control) (LINJAMA & VILENIUS, 2008; LINJAMA, 2009; 
WANG; GU; CHEN, 2011; BELAN et al., 2014). 
As pesquisas em sistemas hidráulicos digitais vêm demonstrando 
a viabilidade do emprego destes como uma alternativa a sistemas hi-
dráulicos convencionais possibilitando a obtenção de sistemas mais 
eficientes. Existem outras vantagens na utilização de hidráulica digital 
como as discutidas em Linjama (2011): 
 Sistemas robustos com componentes simples e de alta confiabi-
lidade; 
 Bom desempenho devido ao uso de válvulas mais rápidas;  
 Maior grau de flexibilidade e capacidade de programação; 
 Programação tem grande influência no desempenho do sistema; 
 Novas soluções podem ser alcançadas para as mais diversas 
aplicações. 
 
No entanto, o mesmo autor destaca desafios a serem superados 
como: 
 
 Elevado nível de ruído; 
 Grande pulsação de pressão; 
 Necessidade de técnicas de controle mais avançadas. 
Belan et al. (2014) fazem um estudo dos principais sistemas que 
utilizam hidráulica digital e os classificam segundo a classificação pro-
posta por von Linsingen & De Negri (2012). Nesta dissertação serão 
apresentados os sistemas hidráulicos digitais que utilizam conexões 
paralelas e os que aplicam válvulas de chaveamento rápido, ambos am-
plamente estudados atualmente. 
2.1.2 Hidráulica digital paralela 
A hidráulica digital paralela consiste em sua essência na conexão 
de componentes hidráulicos em um arranjo paralelo onde a saída do 
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sistema é controlada pela seleção de diferentes grupos de componentes. 
Segundo Linjama & Vilenius (2008), os sistemas que utilizam conexões 
paralelas são considerados completamente digitais devido ao fato de sua 
saída possuir valores discretizados. 
Linjama (2011) faz uma classificação para os sistemas paralelos 
nos quais são citados os sistemas que utilizam válvulas, bombas e atua-
dores em paralelo. 
Para os sistemas que operam com válvulas conectadas paralela-
mente, a vazão de saída é controlada através das diferentes seleções das 
válvulas utilizadas. Linjama et al. (2003) mencionam que uma aborda-
gem simples para a seleção de válvulas é a utilização de válvulas de 
mesmo tamanho onde o número de velocidades obtidas é igual ao núme-
ro de válvulas aplicadas. Segundo este mesmo autor, este tipo de arranjo 
necessita de um elevado número de válvulas para a obtenção de uma 
boa controlabilidade. Devido ao elevado número de válvulas, Linjama et 
al.(2003) propõem uma representação simplificada com o objetivo de 
compactar os diagramas hidráulicos chamada de DFCU (Digital Flow  
Control Unit) como mostrado na Figura 2.1. 
Figura 2.1 - Representação de uma DFCU. 
 
Fonte: Adaptado de LINJAMA et al. (2003). 
Além da utilização de válvulas de mesmo tamanho, outras confi-
gurações podem ser adotadas para a obtenção de saídas diferentes como 
potência de dois (1, 2, 4, 8...) e Fibonacci (1, 1, 2, 3, 5...) (LINJAMA, 
2003; LINJAMA, 2011; BELAN et al., 2014). Locateli et al. (2014.a) e 
Locateli et al. (2014.b) utilizam um sistema de válvulas em paralelo 
conectadas diretamente no atuador hidráulico a fim de fazer controle de 
velocidade como mostrado na Figura 2.2. 
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Figura 2.2 - Sistema com válvulas conectadas diretamente no atuador. 
 
Fonte: Adaptado de LOCATELLI et al. (2014). 
Belan et al. (2015) utilizam uma configuração semelhante a utili-
zada por Locatelli, no entanto a mesma é aplicada em um cilindro multi-
câmaras, onde cada câmara é ligada a três linhas de pressão com valores 
distintos que podem ser selecionadas a partir de válvulas on/off . Com 
esta configuração é possível obter 81 valores de forças discretas. A Fi-
gura 2.3 mostra o sistema estudado por Belan et al. (2015). 
Figura 2.3 - Sistema digital aplicado em cilindros multicâmaras. 
 
Fonte: BELAN et al. (2015). 
Segundo Belan et al. (2015), o correto mapeamento entre os valo-
res das áreas e pressões é crucial para uma correta distribuição de possí-
veis valores para as forças discretas. A Figura 2.4 mostra a faixa de 
forças discretas para dois cilindros com áreas diferentes. 
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Figura 2.4 - Faixa de valores de forças discretas. 
 
Fonte: Adaptado de BELAN et al. (2015). 
Segundo BELAN et al. (2015), as curvas de forças discretas mos-
tradas na Figura 2.4 são importantes para se ter uma ideia das possibili-
dades ao se variar as áreas dos cilindros. 
2.1.3 Hidráulica digital de chaveamento rápido 
A hidráulica digital de chaveamento rápido (Fast Switching 
Hydraulics) vem também sendo estudada no âmbito da hidráulica digital 
visando a obtenção de sistemas mais eficientes. Segundo Linjama 
(2011), uma das primeiras aplicações de hidráulica de chaveamento 
rápido foi no desenvolvimento de freios ABS. Outros trabalhos como os 
de Brown (1987), Brown et al. (1988), Scheidl (1999) e Scheidl (2003) 
foram pioneiros no estudo de sistemas hidráulicos chaveados. 
Os sistemas que utilizam hidráulica digital de chaveamento rápi-
do normalmente são controlados por sinais do tipo PWM (Pulse Width 
Modulation), onde a variação da largura do pulso (ciclo de trabalho) 
determina sua saída. 
Segundo Scheidl et al. (2013), as motivações para o uso da hi-
dráulica digital de chaveamento rápido são: 
 Uso de componentes simples ao invés de servo válvulas ou vál-
vulas proporcionais; 
 Boa repetitividade, menos histerese, controle facilitado; 
 Melhor eficiência energética; 





No entanto, os mesmos autores destacam os principais desafios a 
serem superados, os quais se destacam: 
 
 Algoritmos de controle que possam não só prover movimentos, 
forças ou pressões requeridas, mas que também possam lidar 
com a pulsação; 
 Melhor entendimento da pulsação de pressão e ruído acústico; 
 Desenvolvimento de acumuladores mais compactos, rápidos e 
confiáveis e de válvulas de chaveamento rápido. 
 
Linjama & Vilenius (2008) classificam os sistemas hidráulicos 
chaveados em sistemas que utilizam válvulas chaveadas, bombas chave-
adas e cilindros chaveados. Para as bombas chaveadas, a vazão entregue 
pela bomba é chaveada por intermédio de uma válvula on/off  ligada à 
saída da bomba. Para o caso de cilindros chaveados, o sinal que entra na 
câmara do cilindro é do tipo chaveado. A Figura 2.5 apresenta a classifi-
cação dada por esses autores. 
Figura 2.5 - Classificação dos sistemas hidráulicos chaveados: a) Válvulas; b) 




a) b) c)  
Fonte: Adaptado de LINJAMA & VALENIUS (2008). 
Outra configuração de sistemas chaveados em desenvolvimento 
atualmente é a que emprega válvulas chaveadas com um elemento indu-
tivo. Este elemento normalmente é um tubo de grande comprimento e 
pequeno diâmetro denominado tubo de inertância (Inertance Tube). Para 
estes sistemas, as variáveis pressão e vazão são controladas por meio da 
aceleração e desaceleração da massa de fluido contida no interior do 
tubo. Nestes sistemas, a configuração válvula-tubo determina suas ca-
racterísticas comportamentais, onde há a possibilidade do tubo ser insta-
lado antes ou depois da válvula. Quando o tubo é instalado antes da 
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válvula, a configuração recebe a designação de pressure booster ou 
step-up converter (DE NEGRI et al., 2014; PAN et al., 2014; SCHEIDL 
et al., 2013) sendo a pressão de saída do sistema igual ou maior que a 
pressão de suprimento. O circuito hidráulico e seu equivalente circuito 
elétrico de um sistema do tipo step-up são mostrados na Figura 2.6. 



































Fonte: Adaptado de DE NEGRI et al. (2014). 
Segundo a Figura 2.6 quando a válvula está ligada de P para T 
com a porta A bloqueada, o fluido é acelerado dentro do tubo. Ao cha-
vear a válvula de P para A com T bloqueado, a inércia do fluido contido 
no interior do tubo o comprime e faz a pressão de carga (𝑝𝐿) aumentar. 
De Negri et al. (2014)  fazem um estudo do circuito apresentado na 
Figura 2.6 onde os resultados de eficiência podem chegar próximo aos 
80% como é mostrado na Figura 2.7. 
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Figura 2.7 - Eficiência e pressão de carga para um sistema hidráulico step-up. 
κ  κ  
Fonte: Adaptado de DE NEGRI et al. (2014). 
A Figura 2.7 mostra que para uma vazão igual a zero, a pressão 
de carga controlada é maior do que a de suprimento chegando a valores 
quase que idealmente tenderiam ao infinito. Porém, à medida que a 
vazão aumenta, a pressão de carga controlada é menor do que a de su-
primento devido ao aumento da perda de carga. 
Outra configuração em estudo são os sistemas digitais onde a 
válvula é instalada antes do tubo de inertância, conhecidos como step-
down converter ou flow booster (SCHEIDL et al., 2013; SELL et al., 
2013; DE NEGRI et al., 2015). A Figura 2.8 mostra o circuito hidráuli-
co e seu respectivo circuito elétrico de um sistema do tipo step-down. 
Figura 2.8 - Circuito de um sistema step-down: a) Hidráulico, b) Elétrico. 
 
 
Fonte: Adaptado de SELL et al. (2013). 
Para esta configuração, a pressão de carga pode ser controlada do 
valor da baixa pressão de suprimento (ou reservatório) para o valor da 
alta pressão de suprimento. O detalhamento deste sistema será apresen-
tado nos capítulos seguintes. Peng et al. (2013) aplicam um sistema 
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hidráulico digital do tipo step-down em um sistema de controle de posi-
ção em uma perna de um robô de quatro patas onde são usados três sis-
temas de controle distintos. A Figura 2.9 mostra o robô hidráulico. 
Figura 2.9 - Robô hidráulico de quatro pernas. 
 
Fonte: Adaptado de PENG et al. (2013). 
 
A partir da instalação do sistema hidráulico digital (HBC-
Hydraulic Buck Converter), os autores obtiveram resultados favoráveis 
em termos de energia consumida e precisão do controle de posição em 
comparação ao sistema com um controlador proporcional (HPD-
Hydraulic Proportional Drive), como mostrado na Figura 2.10. 
Figura 2.10 - Energia consumida pelo robô hidráulico. 
 
Fonte: Adaptado de PENG et al. (2013). 
Os resultados obtidos por Peng et al. (2013) indicam a possibili-
dade da adoção da hidráulica digital de chaveamento rápido para a apli-
40 
 
cação em sistemas de controle de posição. Porém, os ganhos energéticos 
não são expressivos e, portanto, uma análise adicional como a realizada 
nesta dissertação é conveniente. 
Segundo Scheidl et al. (2013), existem outros tipos de converso-
res para os sistemas de chaveamento rápido, podendo citar os resonance 
converter, motor converter e wave converter como mostra a Figura 2.11.  
Figura 2.11 - Tipo de conversores hidráulicos digitais. 
 
Fonte: Adaptado de SCHEIDL et al. (2013). 
2.2 SISTEMAS DE REGULAÇÃO DE ÂNGULO DE PASSO EM 
TURBINAS EÓLICAS 
O circuito hidráulico digital desenvolvido neste trabalho será im-
plementado em uma bancada de controle de ângulo de passo existente 
no LASHIP. Portanto uma breve introdução sobre o controle de ângulo 
de passo se faz necessária. 
Atualmente há interesse no estudo de sistemas de controle de ân-
gulo de passo cada vez mais robustos, onde se pode citar os trabalhos de 
Chieng et al. (2010) e Gonzalez (2012). Umas das características destes 
estudos é a obtenção de sistemas de controle que sejam capazes de ga-
rantir que as turbinas eólicas operem sempre em sua faixa ótima de tra-
balho dependendo dos seus ventos incidentes.  
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O ângulo de passo (𝛽) pode ser definido como o ângulo entre a 
corda do perfil da pá da turbina e o plano de giro da mesma como repor-
tado em Gonzalez (2012). A Figura 2.12 mostra a definição do ângulo 
de passo. 














Fonte: Adaptado de GONZALEZ (2012). 
Em um sistema ativo de controle de ângulo de passo, a velocida-
de de rotação da turbina é controlada por intermédio de um controlador, 
que interpreta a velocidade do vento que incide sobre a turbina. Assim, 
o controlador calcula o melhor ângulo de passo para que a turbina man-
tenha uma rotação constante. Segundo Gonzalez (2012), quando a velo-
cidade do vento incidente na turbina (𝑣𝑟) aumenta, o ângulo total (𝜙) 
também aumenta, assim, o regulador de velocidade atua aumentando o 
ângulo de passo (β). Com isso o ângulo de ataque (𝛼1) diminui e com 
esta ação, o controlador tenta manter a força tangencial (𝑑𝐹𝑡) constante, 
esta última responsável pela geração do torque na turbina. 
Em situações em que ocorre um aumento abrupto da velocidade 
dos ventos devido principalmente a tempestades, o sistema de controle 
de ângulo de passo pode atuar como um dispositivo de segurança, onde 
em uma situação extrema, o controlador posiciona as pás da turbina em 




2.2.1 Requisitos de sistemas de controle em turbinas eólicas 
A fim de se obter os parâmetros para o dimensionamento do sis-
tema, um breve estudo foi realizado. Para as turbinas eólicas, Santianes 
et al. (2008) as classificam segundo a sua potência nominal como mos-
trado na Tabela 2.1. 
 
Tabela 2.1 - Classificação das turbinas eólicas. 
Denominação kW Utilização 
 Muito Baixa <1 
 
 Embarcações, sistemas de comunica-
ção, iluminação, etc. 
1-10 Fazendas, casas isoladas, bombas de 
água, etc. 
Baixa 10-100 Pequenas comunidades, tratamentos de 
água, etc. 
Média 100-1000 Parques eólicos (terreno complexo) 
Alta 1000-10000 Parques eólicos (terrenos lisos, offsho-
re) 
Muito Alta >10000 Em fase de pesquisa e desenvolvimen-
to, requer novos projetos e materiais 
não convencionais. 
Fonte: Adaptado de SANTIANES et al. (2008). 
 
Para Pao & Johnson (2009), em turbinas com potência na faixa de 
5 MW, a velocidade que o sistema de ângulo de passo deve atingir é na 
faixa de 8
o
/s. Segundo Gonzalez (2012), o controle de ângulo de passo 








Segundo Furst & De Negri (2002), a vazão máxima necessária 
para um sistema de controle de posição atingir um determinado tempo 
de acomodação (𝑡𝑠) que depende dos requisitos de projeto pode ser cal-
culada como: 
𝑞𝑉𝑚𝑎𝑥 = 𝑣𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝐴𝐴, 
(2.1) 
onde: 
𝑣𝑚𝑎𝑥 → velocidade máxima [m/s]; 






A velocidade máxima para uma resposta de segunda ordem supe-
ramortecida pode ser calculada por: 
 






𝑥𝑅𝑃 → deslocamento do atuador para regime permanente [m]; 
𝜔𝑛 → frequência natural do sistema [rad/s]. 
 







O atuador da bancada utilizada neste trabalho, que será totalmen-
te detalhada no Capítulo 5, possui uma área de 0,0050 m
2
. Para cada 
grau de variação angular segundo Gonzalez (2012), o atuador tem um 
deslocamento de 5,2 mm. Portanto, para um ângulo de passo de 8
o
, o 
atuador tem um deslocamento de 41,6 mm. O tempo de acomodação do 
sistema foi estipulado em 2 s. 
A partir dos dados citados no parágrafo anterior, a vazão requeri-
da para o sistema é de aproximadamente 2 × 10−4 m3/s. Este valor de 
vazão foi tomado como parâmetro para o dimensionamento do tubo de 


























3. MODELO PARA O SISTEMA DIGITAL STEP-DOWN 
Para a implementação da hidráulica digital na bancada de contro-
le de ângulo de passo, o sistema escolhido foi o de rápido chaveamento 
do tipo step-down. Este sistema consiste em uma válvula on/off com 
baixo tempo de resposta trabalhando em alta frequência. O sistema tam-
bém inclui um tubo de grande comprimento e pequeno diâmetro que 
deve ser posicionado posteriormente à válvula. Este tubo serve como 
elemento indutivo ao sistema onde a aceleração e desaceleração da mas-
sa de fluido no seu interior tem caráter importante em seu funcionamen-
to. Além do tubo, um acumulador deve ser instalado na porta de traba-
lho do conversor com a finalidade de amenizar os picos de pressão pro-
venientes do chaveamento da válvula entre a linha de alta pressão 
(𝑝𝐻𝑆) e a linha de baixa pressão (𝑝𝐿𝑆). A Figura 3.1 mostra o diagrama 
hidráulico de um sistema do tipo step-down (DE NEGRI et al. 2015). 






















Este tipo de circuito possui um equivalente elétrico mostrado na 
Figura 3.2. 












Fonte: DE NEGRI et al. (2015). 
Na  Figura 3.1 quando a válvula está com as portas ligadas P para 
A com T bloqueada, a pressão interna (𝑝𝐴𝑖𝑛) tende a aumentar para o 
valor da pressão de suprimento alta (𝑝𝐻𝑆), provocando a aceleração do 
fluido interno ao longo do tubo. Quando a válvula é comutada a outra 
posição, ocasionando as ligações T para A com P bloqueado, a inércia 
do fluido contido no tubo faz com que a pressão interna caia abaixo do 
valor da pressão de suprimento baixa (𝑝𝐿𝑆), o que induz a sucção de 
fluido da linha de baixa pressão para a de alta (DE NEGRI et al., 2015). 
Devido à sucção de fluido decorrente do deslocamento da massa de 
fluido no tubo, esta configuração necessita de uma fonte de pressão 
diferente de zero na linha de baixa pressão com o intuito de evitar cavi-
tação.  
A pressão de carga (𝑝𝐿) pode ser controlada a partir do tempo em 
que a válvula fica aberta ou fechada em um determinado período de 
chaveamento. Este tempo é denominado ciclo de trabalho (duty cycle), 
representado por κ. O período de chaveamento da válvula 𝑇𝑠𝑤 é calcula-
do como o inverso da frequência de chaveamento 𝑓𝑠𝑤 em que a válvula é 
acionada (𝑇𝑠𝑤 = 1 𝑓𝑠𝑤⁄ ). Assumindo uma vazão de carga nula, quando o 
valor do ciclo de trabalho é igual a 100%, ou seja, a válvula totalmente 
aberta em todo o período de chaveamento 𝑇𝑠𝑤, as pressões interna e de 
carga assumem valores iguais ao da alta pressão de suprimento. A partir 
do momento em que o ciclo de trabalho é 0%, a válvula permanece fe-
chada e a pressão interna e de carga atingem valores iguais ao da baixa 
pressão de suprimento. A Figura 3.3 demonstra a representação do cha-
veamento da válvula em relação ao ciclo de trabalho. 
47 
 











Fonte: Adaptado de DE NEGRI et al. (2015). 
O sistema hidráulico digital do tipo step-down se comporta como 
um sistema regulador de pressão onde a pressão de carga 𝑝𝐿  pode ser 
controlada entre o valor da baixa pressão de suprimento e a alta pressão 
de suprimento.  
3.1 MODELO DO SISTEMA STEP-DOWN A PARÂMETROS 
CONCENTRADOS EM REGIME PERMANENTE 
A modelagem do sistema step-down a parâmetros concentrados 
em regime permanente aqui apresentada foi primeiramente desenvolvida 
por De Negri (2010) e posteriormente utilizada em De Negri et al. 
(2015). Considerando que a capacitância do sistema é suficiente para 
manter a pressão de carga constante, o sistema hidráulico step-down 
pode ser analisado separadamente da carga. O circuito hidráulico fun-
damental é demonstrado na Figura 3.4. 




pHS  ou pLS pL
(Ct) (Lt)  
Fonte: Adaptado DE NEGRI et al. (2015). 
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O tubo de inertância apresenta como fenômenos que influenciam 
em seu funcionamento, a inertância do fluido (𝐿𝑡) e sua resistência (𝑅𝑡) 
e capacitância (𝐶𝑡) hidráulicas. Estes mesmos fenômenos apresentam 
seus equivalentes elétricos, indutância (𝐿), resistência (𝑅) e capacitância 
(𝐶). No entanto, o efeito da capacitância do tubo pode ser desprezado, 
devido ao seu pequeno volume e ao alto valor do módulo de compressi-
bilidade efetivo do fluido hidráulico (𝛽𝑒). A Figura 3.5 mostra um dia-
grama elétrico equivalente ao circuito hidráulico fundamental. 







Fonte: Adaptado de DE NEGRI (2010). 
Aplicando a lei das malhas de kirchhoff ao circuito da Figura 3.5, 
obtém-se a equação que rege o comportamento do circuito, ou seja: 
∆𝑉 = 𝐿 ∙
𝑑𝑖𝑙
𝑑𝑡




onde: ∆𝑉 = 𝑉𝐻𝑆 − 𝑉𝐿 para 0 ≤ 𝑡 ≤ 𝜅𝑇 e 
           ∆𝑉 = 𝑉𝐿𝑆 − 𝑉𝐿 𝜅𝑇 ≤ 𝑡 ≤ 𝑇. 










Ao se fazer uma analogia do circuito elétrico para o circuito hi-











onde: ∆𝑝 = 𝑝𝐻𝑆 − 𝑝𝐿 para 0 ≤ 𝑡 ≤ 𝜅𝑇 e 
           ∆𝑝 = 𝑝𝐿𝑆 − 𝑝𝐿 𝜅𝑇 ≤ 𝑡 ≤ 𝑇. 
Considerando que o chaveamento da válvula ocorre instantanea-
mente, as pressões de suprimento são consideradas constantes e que não 
há vazamento interno entre as passagens de fluido da válvula (DE NE-
GRI al., 2010), a Equação (3.3) pode ser reescrita incluindo a resistência 










∙ ∆𝑝. (3.4) 
 
Considerando que a resistência de ambas as passagens de fluido 
da válvula sejam iguais (DE NEGRI et al., 2014; DE NEGRI et al., 
2015), a resistência equivalente 𝑅𝑒𝑞 é igual ao somatório das resistências 
da válvula e do tubo, assim: 




A tensão através do resistor R (VR) (Figura 3.5) pode ser calcula-
da segundo Millman e Taub (1965) e De Negri (2010) como: 
𝑉𝑅(𝑡) = 𝐵1 + 𝐵2 ∙ 𝑒
−𝑡














As constantes B1 e B2 são encontradas utilizando as condições pa-
ra 𝑡 → 0 e 𝑡 → ∞ resultando em: 
𝑉𝑅(𝑡) = 𝑉𝑅(0) ∙ 𝑒
−𝑡
𝜏⁄ + 𝑉𝑅(∞) ∙ (1 − 𝑒
−𝑡
𝜏⁄ ), (3.8) 
 
𝑉𝑅(𝑡) = 𝑉𝑅(∞) + (𝑉𝑅(0) − 𝑉𝑅(∞))𝑒
−𝑡
𝜏⁄ . (3.9) 
 
Dividindo a Equação (3.9) por 𝑅𝑒𝑞 e fazendo a analogia para o 
sistema hidráulico tem-se: 






Para um sinal com entrada em degrau, o valor de regime perma-
nente corresponde ao ganho de regime permanente multiplicado pela 
amplitude do degrau (DE NEGRI, 2010, DE NEGRI et al., 2014), e 
considerando que o degrau de pressão aplicado ao sistema ocorre instan-
taneamente de modo que a dinâmica da pressão pode ser desconsidera-























𝜏⁄ , (3.12) 
 
 
para 𝜅𝑇𝑠𝑤 ≤ 𝑡 ≤ 𝑇𝑠𝑤. 




Figura 3.6 - Resposta da vazão do tubo de inertância: a)Resposta geral; b) Res-





















Fonte: DE NEGRI et al. (2015). 
 
A partir da Figura 3.6 onde o valor máximo da vazão no tubo 
ocorre em 𝑞𝑉1(𝜅𝑇𝑠𝑤) = 𝑞𝑉2(𝜅𝑇𝑠𝑤), e o valor mínimo  𝑞𝑉1(0) =
𝑞𝑉2(𝑇𝑠𝑤), a vazão de carga média 𝑞𝑉𝐿 pode ser obtida pela integração da 
soma das equações (3.11) e (3.12) no intervalo de 0 ≤ 𝑡 ≤ 𝑇𝑠𝑤  (DE 












A equação da alta vazão de suprimento 𝑞𝑉𝐻𝑆 é obtida integrando 





𝜏⁄ )(1 − 𝑒
−𝑇𝑠𝑤∙𝜅











A equação da baixa vazão de suprimento 𝑞𝑉𝐿𝑆 é obtida integrando 






𝜏⁄ )(1 − 𝑒
−𝑇𝑠𝑤∙𝜅










A pressão de carga 𝑝𝐿 pode ser obtida a partir da Equação (3.13), 
ou seja: 
𝑝𝐿 = (𝑝𝐻𝑆 − 𝑝𝐿𝑆)𝜅 + 𝑝𝐿𝑆 − 𝑞𝑉𝐿𝑅𝑒𝑞. (3.16) 
 
A partir da Equação (3.16), verifica-se que a pressão de carga 
apresenta um comportamento linear em relação ao ciclo de trabalho e 
não mostra dependência em relação ao período de chaveamento da vál-
vula, assim, válvulas lentas e rápidas são capazes de atender às especifi-
cações do sistema em relação à pressão de carga. A partir da Equação 
(3.16) verifica-se que a vazão requerida pelo sistema causa perda de 
carga no turbo de inertância, reduzindo, assim, a pressão de carga. 
A eficiência do sistema digital step-down a parâmetros concen-
trados pode ser calculada, como a razão entre a potência consumida e a 









Substituindo as equações (3.14), (3.15), (3.16) na equação (3.17), 
obteve-se na presente dissertação a equação global da eficiência em 
função das entradas do sistema (𝑞𝑉𝐿, 𝑝𝐻𝑆, 𝑝𝐿𝑆, 𝜅) e dos parâmetros (𝑇𝑠𝑤, 
𝑅𝑒𝑞, 𝜏 (𝜏 = 𝐿𝑡 𝑅𝑒𝑞⁄ ), ou seja: 
𝜂 =
𝑞𝑉𝐿[𝑝𝐻𝑆𝜅 + 𝑝𝐿𝑆(1 − 𝜅)] − 𝑞𝑉𝐿𝑅𝑒𝑞
(𝑝𝑃𝐻𝑆 − 𝑝𝐿𝑆)2𝜓
𝑅𝑒𝑞






𝜓 = 𝜅(1 − 𝜅) −
𝜏(1 − 𝑒−𝑇𝑠𝑤(1−𝜅) 𝜏⁄ )(1 − 𝑒−𝑇𝑠𝑤𝜅 𝜏⁄ )
(1 − 𝑒−𝑇𝑠𝑤 𝜏⁄ )𝑇𝑠𝑤
. 
(3.19) 
A função 𝜓 não depende das pressões e vazões de suprimento, 
assim, deste modo, seu comportamento independe da potência controla-
da. Porém, por ser o único termo dependente do período de chaveamen-
to, pode ser analisada separadamente em função deste parâmetro como 
mostrado na seção 3.3.3. 
Considerando a resistência da válvula 𝑅𝑣 igual a zero, e derivan-
do a Equação (3.18) em relação ao comprimento do tubo e igualando-se 
a zero, a equação resultante determina o comprimento do tubo para a 
máxima eficiência, ou seja: 
𝑙𝑡 =

















3[𝑝𝐻𝑆𝜅 + 𝑝𝐿𝑆(1 + 𝜅)]. 
 
Nesta seção as equações matemáticas do modelo do sistema hi-
dráulico digital do tipo step-down a parâmetros concentrados foram 
apresentadas. A seção 3.2 apresentará as curvas obtidas através das 
equações (3.14), (3.15), (3.16) e (3.17). Na seção 3.3 será feita uma 
análise da influência dos parâmetros geométricos do tubo de inertância 
(diâmetro interno e comprimento) e juntamente com o período de cha-
veamento da válvula na eficiência do sistema. 
3.2 RESULTADOS NUMÉRICOS DO MODELO A PARÂME-
TROS CONCENTRADOS EM REGIME PERMANENTE 
Nesta seção serão apresentados os resultados alcançados a partir 
das equações obtidas pelo modelo a parâmetros concentrados em regime 
permanente. Os parâmetros do sistema estão demonstrados na Tabela 
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3.1 e foram selecionados a partir daqueles que foram usados em De 
Negri et al. (2014). As pressões alta e baixa de suprimento foram altera-
das para 12 MPa e 0.3 MPa, respectivamente. 
Tabela 3.1 - Dados para simulação do modelo. 
Alta pressão de suprimento 𝑝𝐻𝑆 12 MPa 
Baixa pressão de suprimento 𝑝𝐿𝑆 0,3 MPa 



















Período de chaveamento 𝑇𝑠𝑤 25 ms 
Massa específica do fluido 𝜌 870 kg/m3 
Diâmetro do tubo 𝑑𝑡 7,1 mm 
Comprimento do tubo 𝑙𝑡 1,71 m 














Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
A partir das equações obtidas e dos parâmetros listados na Tabela 
3.1, foi elaborado um código em Matlab (Apêndice A), para a análise do 
modelo. Os resultados obtidos para a pressão de carga, vazão de supri-
mento alta, vazão de suprimento baixa e eficiência em função do ciclo 
de trabalho estão mostrados na Figura 3.7, na Figura 3.8, na Figura 3.9 e 
na Figura 3.10, respectivamente. 
Figura 3.7 - Pressão de carga para o modelo a parâmetros concentrados em 
regime permanente. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
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Figura 3.8 - Alta vazão de suprimento para o modelo a parâmetros concentrados 
em regime permanente. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
Figura 3.9 - Baixa vazão de suprimento para o modelo a parâmetros concentra-
dos em regime permanente. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
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Figura 3.10 – Eficiência do sistema step-down para o modelo a parâmetros 
concentrados em regime permanente. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
Os resultados evidenciam o comportamento linear da pressão de 
carga com o ciclo de trabalho (𝜅). Outro fator importante a salientar é o 
fato de quando se aumenta a vazão de carga, os valores de pressão que 
podem ser atingidos diminuem devido ao aumento da perda de carga no 
tubo. Quando o ciclo de trabalho é igual a zero, a válvula está com a 
porta P fechada e com a porta T totalmente aberta, neste caso, a alta 
vazão de suprimento é nula e a baixa vazão de suprimento é igual à 
vazão de carga. Quando o ciclo de trabalho assume o valor igual a um, a 
válvula está com a porta P totalmente aberta e T fechada, nesta condição 
a alta vazão de suprimento é igual à vazão de carga, com a baixa vazão 
de suprimento igual a zero. Nas duas situações anteriores, a válvula não 
permanece chaveando. 
  A eficiência do sistema apresenta um comportamento crescente 
em relação ao ciclo de trabalho. Assim, os maiores valores de eficiência 
são alcançados para ciclos de trabalho mais altos, onde a válvula em um 




3.3 ANÁLISE DA INFLUÊNCIA DOS PARÂMETROS GEOMÉ-
TRICOS E PERÍODO DE CHAVEAMENTO 
3.3.1 Introdução 
Como mostrado na seção 3.1, a eficiência do sistema hidráulico 
digital para o modelo a parâmetros concentrados em regime permanente 
depende das vazões e pressões que nele estão sendo impostas. A partir 
das equações (3.14) e (3.15) é verificada a dependência do sistema em 
relação à resistência e ao período de chaveamento da válvula. Outro 
fator que afeta a eficiência do sistema é a constante de tempo que, por 
sua vez, depende da indutância e resistência do tubo (Equação (3.7)). A 
indutância e a resistência do tubo dependem do comprimento e diâmetro 
do mesmo (Equações (3.21) e (3.22)), mostradas a seguir. 
Assim sendo, nesta seção será feita uma análise de como a varia-
ção do diâmetro e comprimento do tubo e o período de chaveamento da 
válvula afetam a eficiência do sistema. Os resultados aqui obtidos são 
frutos da combinação dos trabalhos realizados nesta dissertação e por 
De Negri (2010). Tais resultados estão presentes na publicação de De 
Negri et al. (2015). 
3.3.2 Diâmetro e comprimento 
Conforme será visto a seguir, a indutância e resistência do tubo 
afetam de maneira significativa a eficiência energética do sistema. Essas 
grandezas são afetadas diretamente pelo comprimento e diâmetro inter-
no do tubo, os quais devem ser escolhidos de maneira a se obter a má-
xima eficiência possível. A indutância do tubo pode ser determinada em 
regime permanente pela Equação (3.21) (WELLSTEAD, 2000). A resis-
tência do tubo é determinada assumindo-se escoamento laminar segundo 

















A partir das equações (3.21) e (3.22), é verificado que o compri-
mento afeta a indutância e a resistência do tubo de maneira diretamente 
proporcional. Em relação ao diâmetro interno do tubo, seu comporta-
mento se torna mais evidente devido a estar elevado ao quadrado na 
indutância e à quarta potência na resistência. Considerando-se tubos 
com diâmetros internos de 5 a 20 mm e admitindo-se comprimento mí-
nimo de tubo 𝑙𝑡 = 138𝑑𝑡 (FOX et al. 2011) para um escoamento lami-
nar plenamente desenvolvido e comprimento máximo de 15 m, a Figura 
3.11 e a Figura 3.12 mostram a variação dos valores de indutância e 
resistência do tubo para diferentes combinações de parâmetros do tubo, 
respectivamente: 
Figura 3.11 - Indutância do tubo. 












Fonte: Elaborada pelo autor. 
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Fonte: Elaborada pelo autor. 
A Figura 3.11 e a Figura 3.12 mostram que para pequenos diâme-
tros (menores que 10 mm aproximadamente) e grandes comprimentos 
(maiores que 10 m aproximadamente), o tubo apresenta uma elevada 
indutância e resistência. A alta indutância é desejada para que haja mas-
sa suficiente acelerando e desacelerando no tubo, todavia a alta resistên-
cia é indesejada devido às perdas energéticas. 
Para selecionar o diâmetro e o comprimento do tubo a partir da 
Equação (3.17) juntamente com as equações (3.14), (3.15) e (3.16), foi 
realizado um estudo preliminar analisando-se diferentes combinações 
diâmetro-tubo com o intuito de verificar como a eficiência seria afetada. 
Os resultados estão apresentados na Figura 3.13, tendo como base os 
parâmetros mostrados na Tabela 3.2. 
Tabela 3.2- Parâmetros para cálculo da eficiência do sistema. 
Alta pressão de suprimento 𝑝𝐻𝑆 12 MPa 
Baixa pressão de suprimento 𝑝𝐿𝑆 0,3 MPa 





Período de chaveamento 𝑇𝑠𝑤 25 ms 
Ciclo de trabalho κ 0,5 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
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Figura 3.13 - Eficiência do sistema em relação ao diâmetro interno e compri-
mento do tubo. 
 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
A Figura 3.13 demonstra que, neste sistema especificamente, para 
valores de diâmetro interno maiores que 10 mm, a eficiência do sistema 
digital a parâmetros concentrados apresenta um comportamento sempre 
crescente para valores de comprimento de tubo até 15 m. Para diâmetros 
abaixo de 10 mm, as curvas apresentam um comprimento de tubo ótimo, 
isso se deve ao fato que, para diâmetros pequenos o valor da resistência 
interna do tubo acaba tendo um efeito significativo para comprimentos 
de tubos elevados. O uso de diâmetros maiores que 10 mm não provê 
ganhos de eficiência significativos. A Figura 3.14 mostra o comporta-
mento da eficiência para diferentes diâmetros em relação ao comprimen-












Figura 3.14 - Eficiência para diferentes diâmetros. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
O uso de tubos com comprimento de 15 m pode se tornar inviável 
em aplicações reais devido ao grande espaço necessário para a sua insta-
lação. A partir dessa consideração, o valor do diâmetro e comprimento 
do tubo ótimo usado nos experimentos foi escolhido seguindo uma es-
tratégia que proporcionasse pouca perda de eficiência. A Figura 3.15 
mostra o comprimento ótimo em função do diâmetro interno do tubo 
juntamente com o respectivo valor de eficiência segundo a Equação 
(3.20), onde é desconsiderada a resistência da válvula.  
Figura 3.15 - Comprimento ótimo para a máxima eficiência em função do 
diâmetro do tubo desconsiderando a resistência da válvula. 
 lt
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Fonte: Elaborada pelo autor. 

































A Figura 3.15 indica que, quando se aumenta o diâmetro interno 
do tubo, o comprimento ótimo deve ser aumentado para a obtenção da 
máxima eficiência. Porém, sabe-se que a válvula induz perdas significa-
tivas ao sistema e, portanto seu efeito deve ser levado em consideração. 
A Figura 3.16 mostra o efeito da resistência da válvula no comprimento 
ótimo do tubo utilizando os parâmetros da Tabela 3.1, onde para cada 
valor de resistência da válvula é plotado o comprimento onde ocorre a 
máxima eficiência para diferentes valores de diâmetros. 
Figura 3.16 - Efeito da resistência da válvula no comprimento ótimo do tubo. 










































Fonte: Elaborada pelo autor. 
Os resultados obtidos demonstram que, com a inclusão do efeito 
da resistência da válvula, o comprimento necessário para a obtenção da 
máxima eficiência aumenta. Assim, para a correta seleção do compri-
mento do tubo, devem-se conhecer as características da válvula a ser 
utilizada. Portanto, considerando a resistência da válvula da Tabela 3.1, 
utilizada nos resultados anteriores, o comprimento ótimo para um tubo 
de 7 mm de diâmetro é igual a 6,95 m, porém, o tubo escolhido foi de 6 
m, valor este encontrado comercialmente. A Tabela 3.3 mostra os valo-
res de eficiência para os dois comprimentos de tubo. 
Tabela 3.3 - Valores ótimos de diâmetro e comprimento do tubo. 
Eficiência (%) Comprimento (m) Diâmetro (mm) 
69,6 6,95 7,0 
69,3 6,0 7,0 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
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Segundo a Tabela 3.3, a escolha do tudo de 6 m em relação ao de 
6,95 não provê perdas de eficiência significativas, justificando o seu 
uso. A Figura 3.17 mostra uma comparação dos resultados obtidos utili-
zando os novos valores de comprimento e diâmetro de tubo em relação 
aos resultados preliminares mostrados na Figura 3.10. 
Figura 3.17 - Ganho de eficiência com valores ótimos de diâmetro e compri-
mento do tubo. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
Com os resultados obtidos é possível notar que para a vazão de 
0,2 L/s (2 × 10−4 m3/s, usada como parâmetro de dimensionamento do 
sistema), há  um aumento de eficiência considerável na faixa de ciclo de 
trabalho entre 0,13 e 0,95, aproximadamente. Este aumento da eficiência 
é devido ao fato de que, embora haja um aumento da baixa vazão de 
suprimento, a alta vazão de suprimento diminui a uma razão maior. Esta 
diferença reduz a potência que é suprida ao sistema. A Tabela 3.4 mos-
tra os resultados obtidos para um ciclo de trabalho equivalente a 0,5 
utilizando as equações (3.14), (3.15) e (3.16).  
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Tabela 3.4 - Comparação entre resultados entre os novos e velhos valores de 
comprimento e diâmetro do tubo. 
Comprimento 
Diâmetro 
𝑙𝑡 = 1,71 m,  
𝑑𝑡 = 7,1 mm 
𝑙𝑡 = 6 m, 
𝑑𝑡 = 7 mm 



















𝜂 [%] 43 69 
𝑃𝑆 [W] 2414 1365,6 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
3.3.3 Período de chaveamento 
O período de chaveamento influi diretamente no desempenho do 
sistema e na sua eficiência. Como mencionado anteriormente, segundo a 
Equação (3.16) a pressão de carga não é afetada pelo período de chave-
amento devido ao modelo considerar a abertura instantânea da válvula, o 
que não ocorre em situações reais. Portanto, um dos principais desafios 
impostos pelos sistemas hidráulicos digitais está no desenvolvimento de 
válvulas com baixo tempo de resposta. Linjama & Vilenius (2008) fa-
zem um estudo de diferentes tempos de resposta de válvulas comerciais, 
onde é possível notar um tempo de resposta médio de 10 ms. Porém, 
esses autores destacam que para a maioria das aplicações, os tempos de 
resposta das válvulas estudadas são satisfatórios e afirmam que esses 
tempos podem ser melhorados com técnicas de eletrônica de controle 
mais apropriadas e pequenas modificações. Murrenhoff (2003) apresen-
ta uma série de válvulas e faz um estudo das principais diferenças em 
seus tipos de acionamentos e características dinâmicas. Atualmente a 
fabricante de componentes hidráulicos Parker fabrica válvulas proporci-
onais da série D1FP que apresentam tempo de resposta de 3,5 ms para 
um deslocamento de 0 a 100% com vazão de 40 L/min a uma diferença 
de pressão de 70 bar.  
No âmbito do melhoramento do tempo de resposta das válvulas, 
pesquisadores vêm desenvolvendo válvulas com tempo de resposta cada 
vez menores e formas construtivas diferenciadas. Winkler et al. (2010) 
desenvolveram uma válvula de assento pilotada externamente com o 
intuito de atingir tempo de resposta de 1 ms com uma vazão de 100 
L/min a um diferença de pressão de 5 bar. A partir da configuração ela-
borada foi alcançada a vazão de 85 L/min com um tempo de resposta de 
1 ms, o que demonstra que a válvula possui um excelente desempenho. 
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Uusitalo et al. (2009) realizaram estudos sobre uma válvula cha-
mada pelos autores de Hammer Valve, onde foram atingidos tempos de 
resposta de aproximadamente 2 ms. Tu et al. (2007) realizaram estudos 
com uma válvula rotatória que posteriormente foi utilizada nos trabalhos 
de Wang & Li (2008), Wang & Li (2009) e Tu et al. (2009) onde o car-
retel rotatório apresenta áreas de passagem de fluido na qual o tempo 
que uma passagem fica aberta para a linha de alta pressão e baixa pres-
são, pode ser selecionado movimentando-se o elemento giratório axial-
mente. A partir desta configuração, a válvula foi desenvolvida para que 
o seu centro fosse constituído por um comportamento em PWM 
(WANHG & Li, 2008). 
A partir destes exemplos, é possível observar que o desenvolvi-
mento de válvulas mais rápidas vem crescendo nos últimos anos.  
Com o intuito de avaliar o efeito do período de chaveamento nos 
sistemas digitais, realizou-se uma análise com base nas equações (3.14), 
(3.15), (3.16) e (3.17). As simulações foram realizadas utilizando-se os 
parâmetros da Tabela 3.5. 
Tabela 3.5 - Parâmetros sobre a influência do período de chaveamento. 
Alta pressão de suprimento 𝑝𝐻𝑆  12 MPa 
Baixa pressão de suprimento 𝑝𝐿𝑆  0,3 MPa 





Diâmetro do tubo 𝑑𝑡  7 mm 
Comprimento do tubo 𝑙𝑡  6 m 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
A primeira simulação realizada foi feita variando o período de 
chaveamento conforme a Tabela 3.6 para todos os valores de ciclo de 
trabalho. Os resultados obtidos estão mostrados na Figura 3.18. 
Tabela 3.6 - Período de chaveamento. 
Período de Chaveamento Frequência de Chaveamento 
𝑇𝑠𝑤 = 125 ms 𝑓𝑠𝑤 = 8 Hz 
𝑇𝑠𝑤 = 62,5 ms 𝑓𝑠𝑤 = 16 Hz 
𝑇𝑠𝑤 = 31,25 ms 𝑓𝑠𝑤 = 32 Hz 
𝑇𝑠𝑤 = 25 ms 𝑓𝑠𝑤 = 40 Hz 
𝑇𝑠𝑤 = 20 ms 𝑓𝑠𝑤 = 50 Hz 




Figura 3.18 - Eficiência versus ciclo de trabalho para diferentes 
frequências de chaveamento. 






























Fonte: Elaborada pelo autor. 
A partir dos resultados obtidos é possível verificar que a eficiên-
cia aumenta para valores intermediários de ciclo de trabalho. Este com-
portamento pode ser analisado a partir da função 𝜓. A Figura 3.19 mos-
tra o comportamento da função 𝜓 em função da frequência de chavea-
mento, ciclo de trabalho e constante de tempo. 
Figura 3.19 - Comportamento da função ψ. 
 







τ = 0.0052 [s]
τ = 0.0202 [s]
τ = 0.0128 [s]
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A Figura 3.19 mostra que a função 𝜓 apresenta um comporta-
mento simétrico em relação ao ciclo de trabalho, no entanto, como é 
observado, a função 𝜓 tem sua magnitude decrescida com o aumento da 
frequência de chaveamento e constante de tempo, o que aumenta a efici-
ência. No entanto, as resistências da válvula e do tubo estão presentes 
em outros termos da equação, impossibilitando, então, a análise da efici-
ência apenas baseada no comportamento desta função. De acordo com a 
Figura 3.18 e a Figura 3.19, as frequências entre 32, 40 e 50 Hz apresen-
tam um comportamento similar, indicando que um aumento significati-
vo da frequência de chaveamento, não gera ganhos expressivos de efici-
ência. A fim de analisar este efeito, foi realizada uma simulação fazendo 
uma varredura na frequência de chaveamento de 8 a 150 Hz. Os resulta-
dos obtidos estão demonstrados na Figura 3.20. 
Figura 3.20 - Eficiência para frequências de chaveamento de 8 a 150 Hz. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
Os resultados obtidos mostram que para frequências de chavea-
mento de até aproximadamente 50 Hz há uma variação expressiva nas 
curvas de eficiência. No entanto, ao se elevar mais o valor da frequên-
cia, as curvas de eficiência não demonstram alteração significativa. Por-
tanto o desenvolvimento de válvulas extremamente rápidas não se mos-
tra extremamente necessário pelo ponto de vista da eficiência do siste-













devem conseguir atingir sua máxima abertura e fechamento para ciclos 
de trabalho entre 0,1 a 0,9. Para uma frequência de chaveamento de 50 
Hz, válvulas com tempo de resposta de 2 ms são apropriadas. 
3.4 CONSIDERAÇÕES FINAIS DO CAPÍTULO 3 
Neste capítulo foi apresentado o modelo a parâmetros concentra-
dos em regime permanente para o sistema hidráulico digital do tipo step-
down. Também foi apresentada uma análise da influência do diâmetro, 
comprimento do tubo de inertância e frequência de chaveamento da 
válvula, no comportamento da eficiência do sistema. A partir dos resul-
tados encontrados foi possível concluir que uma correta seleção dos 
valores do diâmetro e comprimento do tudo de inertância tem caráter 
fundamental para a obtenção de um sistema que apresente valores de 
eficiência elevados. 
A frequência de chaveamento da válvula não influi no compor-
tamento da pressão de carga, segundo o modelo em regime permanente, 
no entanto, em situações reais, seu comportamento pode ser afetado 
devido ao tempo de resposta da válvula utilizada, que deve abrir e fechar 
totalmente para todos os valores de ciclos de trabalho. O uso de válvulas 
extremamente rápidas não é necessário, como mostrado nos resultados 
de eficiências obtidos pela Figura 3.20, onde para frequências maiores 













4. MODELAGEM DO SISTEMA DE POSICIONAMENTO HI-
DRÁULICO EMPREGADO NA BANCADA DE CONTROLE 
DE ÂNGULO DE PASSO 
4.1 INTRODUÇÃO 
 
Neste capítulo será apresentada a modelagem matemática do sis-
tema hidráulico convencional e do sistema hidráulico digital, utilizados 
nos experimentos empregando a bancada de testes. O modelo aqui apre-
sentado foi desenvolvido durante a dissertação de Galloni (2015), a qual 
foi realizada em paralelo com o presente trabalho. Para ilustrar a dispo-
sição dos componentes da bancada a serem modelados, a Figura 4.1 
mostra um modelo esquemático da mesma. 










Fonte: Elaborada pelo autor. 
4.2 MODELAGEM DO CILINDRO HIDRÁULICO 
O cilindro hidráulico a ser modelado, utilizado na bancada de 
controle de ângulo de passo, desempenha a função de emular o movi-
mento que um cilindro instalado em uma turbina real realizaria para 
mover a pá da turbina para a posição desejada, estabelecida pelo sistema 
de controle de posição (GONZALEZ, 2012). A Figura 4.2 apresenta um 





Figura 4.2 - Instalação de cilindros hidráulicos em turbinas eólicas para controle 
de posição. 
 
Fonte: BOSCH-REXROTH (2015). 
4.2.1 Equação da continuidade aplicada às câmaras do cilindro 
A Figura 4.3 mostra o esquema de um cilindro assimétrico de du-
pla ação com seus principais elementos. 
 













Fonte: Adaptado de SZPAK (2008). 
Aplicando a equação da continuidade nas câmaras A e B do ci-


















 𝑉𝐴 =  𝑉𝐴𝑜 + 𝑥
𝐴𝐴𝐴, 
onde: 
𝑞𝑉𝐿→ vazão de carga [m
3
/s]; 
𝐴𝐴 → área útil da câmara A do cilindro [m
2
]; 
𝑉𝐴𝑜 → volume inicial da câmara A do cilindro [m
3
]; 
𝑉𝐴 → volume da câmara A do cilindro [m
3
]; 
𝑥𝐴 → posição do cilindro [m]; 
𝛽𝑒 → módulo de compressibilidade efetivo [Pa]; 
𝑝𝐴
𝐶𝑃 → pressão na câmara A do cilindro de posição [Pa]. 
Câmara B: 
O sistema válvula cilindro escolhido para este trabalho é do tipo 3 
vias, onde a câmara B do cilindro é conectada diretamente ao suprimen-
to de pressão (alta pressão (𝑝𝐻𝑆)) e sua variação é considerada nula e, 
portanto, não é necessário modelar a câmara B pela equação da conti-
nuidade. Na prática essa pressão pode apresentar uma variação devido a 
ao movimento do pistão do cilindro. Para compensar essa variação de 
pressão, foi adicionado um acumulador no suprimento do sistema. 
4.2.2 Equação do movimento 
(𝑝𝐴
𝐶𝑃. 𝐴𝐴) − (𝑝𝐻𝑆. 𝐴𝐵) = 𝑀𝑒 .
𝑑2𝑥𝐴
𝑑𝑡2





𝐶𝑃. 𝐴𝐴 → força aplicada na área 𝐴𝐴 devido à pressão 𝑝𝐴
𝐶𝑃 [N]; 
𝑝𝐻𝑆. 𝐴𝐵 → força aplicada na área 𝐴𝐵 devido à pressão 𝑝𝐻𝑆 [N]; 
𝐹𝑎𝑡 → força de atrito [N]; 
𝐹𝑐 → força de carga [N]; 
𝑀𝑒 → massa equivalente [kg]; 
𝑥𝐴 → posição do cilindro [m]. 
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A força de carga  (𝐹𝑐) considera não só a força que os ventos 
aplicam na turbina como também as forças gravitacionais, inercias e de 
atrito. A massa equivalente  (𝑀𝑒), que é a massa das partes móveis da 
bancada, foi modelada considerando-se a soma das massas das hastes e 
êmbolos dos dois cilindros e da alavanca que os une. 
Como os dois cilindros hidráulicos existentes na bancada são do 
mesmo modelo, a modelagem da força de atrito  (𝐹𝑎𝑡) do cilindro de 
controle de posição foi considerada igual à força de atrito do cilindro de 
controle de força, esta última modelada pelos trabalhos de Gonzalez 
(2012). O modelo completo da força de atrito é apresentado no Anexo 
A. 
4.3 MODELO DA VÁLVULA 
Para a modelagem da válvula, serão feitas duas abordagens dis-
tintas. Como a válvula escolhida para este trabalho é do tipo direcional 
proporcional, a primeira abordagem será feita para a válvula trabalhando 
em um sistema de posicionamento convencional proporcional. Para a 
segunda abordagem, será apresentada a modelagem para o sistema digi-
tal de chaveamento rápido. 
4.3.1 Modelo da válvula para o sistema convencional 
As válvulas direcionais proporcionais são válvulas comumente 
usadas para o controle de posição e velocidade de atuadores lineares e 
rotativos (FURST &, DE NEGRI, 2002). A Figura 4.4 exemplifica um 
sistema de posicionamento eletro-hidráulico utilizando uma configura-
ção de 3 vias onde a válvula controla a pressão da câmara AA do atuador 
e a câmara AB está ligada diretamente à alta pressão do sistema. 
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Fonte: Adaptado de SZPAK (2009). 
Para este sistema a posição desejada para o atuador é estabelecida 
pela tensão de referência (𝑈𝑍1) que, através do controlador, gera uma 
tensão para a válvula (𝑈𝑉1). Ao ser aplicada uma tensão na válvula, a 
mesma provoca o movimento do carretel gerando uma vazão de carga 
(𝑞𝑉𝐿) para o atuador, consequentemente, haverá variação de pressão na 
câmara A do mesmo (𝑝𝐴
𝐶𝑃), fazendo-o se movimentar (MURARO, 
2009). 
Tendo como base a Figura 4.4, a equação da vazão da válvula pa-
ra o sistema convencional é definida como (FURST &, DE NEGRI, 
2002; MURARO, 2009; DESTRO, 2014; GALLONI, 2015): 
 




+ 𝐾𝑣𝑖𝑛) . √𝑝𝐻𝑆 − 𝑝𝐴
𝐶𝑃 − 𝐾𝑣𝑖𝑛. √𝑝𝐴
𝐶𝑃 − 𝑝𝐿𝑆. (4.3) 
 
 
Para 𝑥𝑉 < 0 (𝑈𝑉1 < 0): 
𝑞𝑉𝐿 = − (𝐾𝑣𝐴.
|𝑈𝑉1|
𝑈𝑛
+ 𝐾𝑣𝑖𝑛) . √𝑝𝐴
















𝑈𝑛→ tensão nominal da válvula [V]; 
𝑈𝑉1→ tensão da válvula [V]; 
𝑝𝐴
𝐶𝑃→ pressão na câmara A [Pa]; 
𝑝𝐻𝑆→ alta pressão de suprimento [Pa]; 
𝑝𝐿𝑆→ baixa pressão de suprimento [Pa]; 





4.3.2 Modelo da válvula para o sistema digital 
A Figura 4.5 mostra o sistema de posicionamento utilizando hi-
dráulica digital onde a válvula é comandada por um sinal PWM, chave-
ando alternadamente as linhas de pressão de suprimento alta e pressão 
de suprimento baixa para a porta de trabalho A. A pressão na câmara A 
(𝑝𝐴
𝐶𝑃), que neste caso é igual à pressão de carga (𝑝𝐿), é controlada por 
meio da interação da válvula chaveada com a aceleração e desaceleração 
do fluido no interior do tubo de inertância. 
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Fonte: Adaptado de SZPAK (2009). 
Para este sistema, o controlador recebe o sinal do transdutor de 
posição (𝑈𝑆1) e o compara com o sinal desejado (𝑈𝑍1). A partir desta 
ação, o controlador calcula o ciclo de trabalho (κ) para o gerador de 
sinal PWM, que gera o sinal modulado (𝑈𝑉1) para a válvula. 
Para o sistema digital, o sinal enviado à válvula (𝑈𝑉1) assume 
apenas os valores 10 ou -10 V. Isto ocorre devido o sistema ser contro-
lado por um sinal PWM, assim, a saída do sistema é modulada a partir 
do tempo em que cada um destes valores permanece ativo, dependendo 





















+ 𝐾𝑣𝑖𝑛) . √𝑝𝐿𝑆 − 𝑝𝑀𝑇 − 𝐾𝑣𝑖𝑛. √𝑝𝐻𝑆 − 𝑝𝑀𝑇 , (4.6) 
 
onde: 









𝑈𝑛→ tensão nominal da válvula [V]; 
𝑈𝑉1→ tensão de controle [V]; 
𝑝𝑀𝑇→ pressão a montante do tubo de inertância [Pa]; 
𝑝𝐻𝑆→ alta pressão de suprimento [Pa]; 
𝑝𝐿𝑆→ baixa pressão de suprimento [Pa]; 





4.4 MODELO DO TUBO DE INERTÂNCIA 
A modelagem do tubo de inertância foi feita seguindo o Método 
das Linhas de Transmissão (TLM – Transmission Line Method). Este 
método propõe um modelo matemático para avaliar os efeitos da propa-
gação da onda de pressão em linhas de transmissão que podem ser im-
portantes em determinados circuitos (KRUS et al., 1994). Este método 
calcula os efeitos da pressão apenas nas extremidades da tubulação. 
Segundo Krus et al. (1994) o Método das Linhas de Transmissão apre-
senta boa precisão e baixo esforço computacional.  
As equações que regem o modelo TLM propostas em Krus et al. 
(1994), que posteriormente foram aprimoradas em Johnston (2006) e 
Johnston (2012) estão mostradas no Anexo B. 
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4.5 MODELO DO ACUMULADOR HIDRÁULICO  
Acumuladores hidráulicos são componentes bastante empregados 
em sistemas hidráulicos sendo uma das suas principais funções o arma-
zenamento de energia (von LINSINGEN, 2013). Essa característica de 
armazenamento de energia deve-se ao fato da conservação da pressão do 
sistema através de forças externas atuantes, como força gravitacional em 
acumuladores de peso-morto, forças elásticas em acumuladores de mola 
e pneumáticas em acumuladores de bexiga ou membrana. A Figura 4.6 
demonstra as principais formas construtivas de acumuladores hidráuli-
cos. 
Figura 4.6 - Formas construtivas de acumuladores hidráulicos. 
 
Fonte: Adaptado de RABIE (2009). 
 A utilização de acumuladores hidráulicos não se restringe so-
mente ao armazenamento de energia, podendo-se citar também (von 
LINSINGEN, 2013; RABIE, 2009; WATTON, 2009): 
 Compensação de temperatura; 
 Compensação de perda de carga; 
 Amortecimento de choques hidráulicos; 
 Amortecimento de pulsações de pressão; 
 Diminuir o tamanho das bombas de alimentação. 
 
Ledezma (2012) utiliza acumuladores como uma forma de redu-
ção do módulo de compressibilidade efetivo do fluido hidráulico 
(𝛽𝑒) em sistemas de controle de força. 
Em sistemas que utilizam hidráulica digital de chaveamento rápi-
do, o acumulador tem como função o amortecimento da pulsação de 
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pressão gerada pelo chaveamento rápido da válvula entre dois níveis 
diferentes de pressão (alta pressão e baixa pressão). Este mesmo princí-
pio também é aplicado para o amortecimento da pulsação gerada por 
bombas de pistões (von LINSINGEN, 2013) e em furação de rochas 
(IJAS, 2007). 
Existem algumas soluções para a instalação de acumuladores com 
a função de amortecimento de pulsação, como pode-se citar a instalação 
através de uma conexão em T, onde uma parte da vazão é desviada para 
o acumulador e a outra para o sistema. 
Outra solução é a utilização de um direcionador de escoamento, 
que obriga o fluido a passar por dentro do acumulador, direcionando a 
onda de pressão, o que favorece o efeito da absorção do gás no interior 
do acumulador (von LINSINGEN, 2013). A Figura 4.7 exemplifica a 
instalação de um direcionador de escoamento. 
Figura 4.7 - Exemplo de instalação de direcionador de escoamento. 
 
 
Fonte: Adaptado de von LINSINGEN (2013). 
4.5.1 Modelagem do acumulador hidráulico utilizando o direcio-
nador de escoamento 
A fim de amenizar os efeitos da pulsação de pressão, decorrente 
da característica do funcionamento dos sistemas que utilizam hidráulica 
de chaveamento rápido, foi elaborado um modelo de acumulador utili-
zando o direcionador de escoamento (GALLONI, 2015). A Figura 4.8 
mostra um modelo esquemático das vazões que entram e saem do acu-
mulador utilizando o direcionador de escoamento. 
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Figura 4.8 - Modelo esquemático das vazões de entrada e saída do acumulador. 
Acumulador
   qvac
   qVJT
qVL
   Vfac   pfac
   
Vg
   
pg
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
onde: 
𝑞𝑉𝐿→ vazão de carga [m
3
/s]; 
𝑞𝑣𝑎𝑐→ vazão que entra no acumulador [m
3
/s]; 
𝑞𝑉𝐽𝑇→vazão a jusante do tubo [m
3
/s]; 
𝑉𝑓𝑎𝑐𝑢→ volume de fluido hidráulico no acumulador [m
3
]; 
𝑉𝑔→ volume do gás no acumulador [m
3
]; 
𝑝𝑔→pressão do gás no acumulador [Pa]; 
𝑝𝑓𝑎𝑐𝑢→pressão do fluido hidráulico no acumulador [Pa]. 
 
Aplicando a equação da continuidade no acumulador juntamente 
com o direcionador de escoamento tem-se: 
80 
 









Utilizando a relação para gases ideais (REBIE, 2009) é possível 
correlacionar a pressão e volume do gás com a pressão inicial do acu-





onde γ é a relação de calores específicos que, para um processo  
adiabático é 1,4.  
A pressão inicial também é definida como a pressão de pré-carga 
que, segundo fabricantes, deve ficar na faixa de 0.7 a 0.9 da pressão de 
trabalho do sistema.  
O volume do gás pode ser escrito como: 

















A variação do volume do gás no interior do acumulador pode ser 
considerada, como o oposto da variação do volume de fluido dentro do 
acumulador (𝑑𝑉𝑔 𝑑𝑡⁄ = − 𝑑𝑉𝑓𝑎𝑐 𝑑𝑡⁄ ), logo a Equação (4.10) pode ser 













Substituindo as equações (4.8) e (4.9) na Equação (4.11) e consi-
derando que a pressão do gás é igual à pressão do fluido no acumulador 
(𝑝𝑓𝑎𝑐 = 𝑝𝑔), obtém-se a equação que correlaciona a variação do volume 
















Assim a Equação (4.7) pode ser reescrita como: 































O direcionador de escoamento possui internamente dois tubos 
concêntricos, onde o tubo interno é conectado na saída do tubo de 
inertância e o tubo externo é conectado na câmara A do cilindro de con-
trole de posição. A Figura 4.9 mostra uma visão de topo das áreas de 
passagem de fluido no interior do direcionador de escoamento. 





Área de passagem de fluido 
conectada ao tubo de inertância
Área de passagem de fluido 




Fonte: Elaborada pelo autor. 
A partir da equação de Bernoulli, a vazão que sai do direcionador 











𝑐𝑑 → coeficiente de descarga; 
𝐴𝐷𝐶→ área conectada ao cilindro de controle de posição [m
2
]; 
𝑝𝐿  → pressão de carga na câmara A do cilindro de posição [Pa]. 
𝜌 → massa específica do fluído hidráulico [kg/m
3
]. 
Assim, a variação da pressão de fluido no direcionador de escoa-





















4.5.2 Sinal PWM 
Para o sistema hidráulico digital, a válvula é acionada através de 
um sinal do tipo PWM, onde um sinal em tensão é enviado para a válvu-
la para que a mesma abra e feche totalmente a uma determinada fre-
quência. O tempo em que a válvula permanece totalmente aberta ou 
fechada em um determinado período pode ser selecionado através da 
variação do ciclo de trabalho. Locateli (2011) utiliza este tipo de sinal 
para a comutação de válvula pneumáticas on/off  utilizadas em um sis-
tema de posicionamento eletropneumático.  
Conforme implementado em Locateli (2011), o sinal PWM é ge-
rado por meio de um gerador de sinais do tipo dente de serra em uma 
determinada frequência, que é convertida em um sinal de 0 a 1 através 
da soma de uma constante de valor 0,5. A partir disso, o sinal é subtraí-
do do ciclo de trabalho e então enviado ao bloco de comutação. Se o 
sinal resultante for positivo, a válvula é desligada, e se a resultante for 
negativa, a válvula é acionada. Porém, a válvula utilizada neste trabalho 
apresenta um sinal de controle que pode variar de -10 a 10 V para um 
deslocamento do carretel de -100 a +100%, respectivamente. Portanto, o 
83 
 
modelo do gerador de sinal PWM sofre uma modificação para que o 
sinal enviado à válvula tenha amplitude de -10 a 10 V conforme mostra-
do na  Figura 4.10. 
















Fonte: Adaptado de LOCATELI (2011). 
4.6 MODELO DO SISTEMA EM MALHA ABERTA 
A partir das equações que modelam cada componente do sistema 
de posicionamento digital, um modelo em malha aberta foi elaborado 
com a finalidade de verificar seu desempenho no controle de pressão. 
Para este modelo, o mesmo tem como entrada o ciclo de trabalho e co-
mo saída a pressão controlada. A Figura 4.11 mostra um diagrama de 
blocos do sistema em malha aberta. 






























Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
A Figura 4.12 mostra o circuito hidráulico do sistema equivalente 
ao modelo em estudo. 
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5. BANCADA EXPERIMENTAL 
Neste capitulo será apresentado o detalhamento da bancada expe-
rimental de controle de ângulo de passo em turbinas eólicas utilizada no 
desenvolvimento deste trabalho em conjunto com o sistema de controle 
digital. Este capítulo está estruturado em quatro seções onde a seção 5.1 
apresenta uma breve introdução sobre a bancada. Na seção 5.2 é feita a 
apresentação do sistema de controle de força. A seção 5.3 apresenta o 
sistema de controle de ângulo de passo com o detalhamento de cada 
componente da bancada e a seção 5.4 mostra o sistema de aquisição de 
dados. 
5.1 INTRODUÇÃO 
No Laboratório de Sistemas Hidráulicos e Pneumáticos 
(LASHIP) da Universidade Federal de Santa Catarina (UFSC), foi de-
senvolvida uma bancada experimental com a finalidade da realização de 
estudos experimentais na área de energia eólica. Esta bancada foi desen-
volvida durante a dissertação de mestrado de Facundo Gonzalez (GON-
ZALEZ, 2012), onde foi estudado o controle do ângulo de passo de 
turbinas eólicas sobre diferentes condições de carregamento e, posteri-
ormente utilizada no Trabalho de Conclusão de Curso do autor da pre-
sente dissertação (NOSTRANI, 2012), onde a bancada recebeu um re-
forço em sua estrutura com o intuito de aumentar o carregamento que 
pode ser imposto pelo sistema de forças. A bancada é mostrada na Figu-
ra 5.1. 
Figura 5.1 - Bancada de controle de ângulo de passo em turbinas eólicas. 
 
Fonte: NOSTRANI (2012). 
86 
 
 A Figura 5.2 mostra o circuito hidráulico original da bancada 
onde o controle de posição era feito por uma válvula proporcional 
ATOS-DHZO-TE-071_L5/I 40 instalada em uma configuração de 4 
vias, e a Tabela 5.1 mostra a descrição dos componentes que existiam na 
bancada anteriormente à instalação do sistema digital. 
 














Fonte: Elaborada pelo autor. 
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Tabela 5.1 - Componentes da bancada antes da instalação do sistema digital. 
Cilindro Assimétrico de dupla ação BOSCH modelo: 
CDT3MT4/80/56/500/Z/1X/B11HFDTWW - XV=250mm 
1A1 
Cilindro Assimétrico de dupla ação BOSCH modelo: 
CDT3MT4/80/56/500/Z/1X/B11HFDTWW - XV=250mm 
1A2 
Válvula proporcional direcional ATOS modelo: 
DHZO-TE-071-L5/I 40 
1V1 
Válvula proporcional redutora de pressão BOSCH modelo: 
DREBE6X-1X/175MG24K31A1M 
1V2 
Válvula proporcional redutora de pressão BOSCH modelo: 
DREBE6X-1X/175MG24K31A1M 
1V3 
Encoder Incremental VEEDER ROOT modelo: 
B58N2048D8BA50 
1S1 
Transmissor de pressão HBM modelo: P2VA1 200 bar 1S2 
Transmissor de pressão HBM modelo: P2VA1 200 bar 1S3 
Fonte. Gonzalez (2012). 
A operação da bancada originalmente ocorre quando, ao ser apli-
cado um valor de força desejado, a mesma é convertida para os valores 
de pressão que devem ser aplicadas nas câmaras A e B do cilindro de 
força 1A2. As pressões são atingidas a partir do acionamento das válvu-
las redutoras de pressão 1V2 e 1V3. Os valores das pressões são poste-
riormente realimentados para o sistema de controle de força pelos 
transmissores de pressão 1S2 e 1S3. 
A partir disso, esta força é transmitida até o cilindro de controle 
de posição 1A1 através da haste que os une, fazendo o papel de simular 
a pá da turbina eólica. Com isso o cilindro de controle de posição deve 
suportar a força nele imposta e manter a posição do ângulo de passo 
desejada. A posição é realimentada para o sistema de controle através do 
encoder incremental 1S1. 
A partir do momento em que se deseja mudar a posição do ângulo 
de passo, para uma nova posição, o sistema de controle de força atua nas 
válvulas redutoras de pressão com o intuito de manter a força desejada 
constante.  
5.2 SISTEMA DE CONTROLE DE FORÇA 
O sistema de controle de força da bancada, como mencionado an-
teriormente, é formado por duas válvulas redutoras de pressão 1V2 e 
1V3 e por dois transmissores de pressão. A partir da Figura 5.3 segundo 
Gonzalez (2012), a força gerada pelo cilindro de força pode ser calcula-
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da pela diferença de pressão nas câmaras do cilindro e de sua razão de 








𝐶𝐹 , (5.1) 
onde: 
𝐹𝑐 → força controlada [N]; 
𝐴𝐴





 → pressão na câmara A do cilindro de controle de força [Pa]; 
𝑝𝐵
𝐶𝐹
 → pressão na câmara B do cilindro de controle de força [Pa]; 
𝑟𝐴 → razão de áreas do cilindro de controle de força [1]; 
𝐹𝑎𝑡
𝐶𝐹
 → força de atrito do cilindro de força [N]. 
Figura 5.3 - Diagrama de corpo livre: a) Cilindro de controle de posição; b) 




























Fonte: Adaptado de GONZALEZ (2012). 
 Segundo Gonzalez (2012), o cálculo das pressões necessárias 
em cada câmara do cilindro de força em função da força desejada pode 
ser obtido através das equações (5.2) e (5.3).  
𝑝𝐴






𝐶𝐹 = 194,52𝐹𝑐 + 5,8610
6. (5.3) 
 A representação gráfica das equações (5.2) e (5.3) está mostrada 
na Figura 5.4. 



















Fonte: Adaptado de GONZALEZ (2012). 
 
Para o correto funcionamento do sistema de controle de força, no 
trabalho de Gonzalez (2012) foram realizados experimentos com o intui-
to de verificar as características comportamentais das válvulas redutoras 
de pressão. Com isso, foram levantadas as curvas tensão por pressão 
regulada, com diferentes pressões de suprimento para ambas as válvulas. 
Os resultados obtidos são mostrados na Figura 5.5. 
Figura 5.5 - Curva tensão-pressão para as válvulas redutoras de pressão. 
 
Fonte: Adaptado de GONZALEZ (2012). 
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Os resultados para uma pressão de suprimento de 120 bar estão 
mostrados na Tabela 5.2. 
Tabela 5.2 - Tensão-pressão para as câmaras A e B para pressão de suprimento 
de 120 bar. 






0 0 0 0 
0,5 0 0,5 0 
1 0,21 1 0,21 
1.5 1,26 1.5 1,68 
2 4,21 2 4,63 
2,5 9,26 2,5 10,10 
3 16,84 3 17,47 
3,5 26,10 3,5 26,52 
4 36,42 4 36,84 
4,5 48,00 4,5 48,00 
5 59,57 5 59,15 
5,5 71,57 5,5 70,73 
6 83,78 6 82,94 
6,5 96,42 6,5 94,84 
7 107,36 7 106,73 
7,5 111,15 7,5 111,15 
8 111,57 8 111,78 
8,5 111,58 8,5 112,21 
9 111,58 9 112,21 
10 111,58 10 112,21 
Fonte: Adaptado de GONZALEZ (2012). 
Com os dados do comportamento das válvulas reguladoras de 
pressão e as curvas de pressão nas câmaras do cilindro de força, foi 
possível formular o sistema de controle de forças. A Figura 5.6 mostra a 
malha de controle utilizada na bancada. 
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Fonte: Adaptado de GONZALEZ (2012). 
 Ao ser aplicado um valor de força ao sistema, a mesma é con-
vertida nos valores necessários de pressão em cada câmara do cilindro 
de força. Posteriormente a unidade da pressão é convertida de Pascal 
para bar e então seu valor é comparado com o medido pelo transmissor 
de pressão, gerando um erro. O erro gerado pela diferença da pressão 
medida pela desejada é então enviado para o controlador PID. Segundo 
Gonzalez (2012), devido às válvulas trabalharem com um sinal de 0 a 10 
V, é necessário a adição de um sinal direto sem passagem pelo controla-
dor, assim o controlador PID atuará sobre um incremento de pressão que 
será somado ao sinal de referência. Em seguida, o valor de pressão dese-
jado é convertido em um sinal de tensão para a válvula redutora de pres-
são. 
5.3 SISTEMA DE CONTROLE DE POSIÇÃO 
O sistema de controle de posição da bancada, como mencionado 
anteriormente, era composto de uma válvula direcional proporcional 
ATOS da série DHZO-TE-071-L5/I 40. Esta válvula apresenta uma 
vazão de 75 L/min a uma diferença de pressão de 70 bar corresponden-
do a um coeficiente de vazão (𝑘𝑣) de 8,96 L/min/bar
1/2 e tempo de 
resposta de aproximadamente de 15 ms para um deslocamento do carre-
tel de 0 a 100%. Esta válvula atendia os requisitos do sistema, mas devi-
do ao seu alto tempo de resposta ela foi substituída, pois impossibilitaria 
a realização dos experimentos com sinal PWM devido ao fato da válvula 
precisar trabalhar de -100 a 100% de deslocamento do carretel, o que 
originaria um tempo de resposta de 30 ms. 
Assim, esta válvula foi substituída por uma válvula direcional 
proporcional PARKER da série D1FPE50MA9NB01 que apresenta uma 
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vazão máxima de 40 L/min a uma diferença de pressão de 70 bar (𝑘𝑣 =
 4,78 L/min/bar1/2) e tempo de resposta de 3,5 ms para um desloca-
mento do carretel de 0 a 100%. Devido o sistema digital trabalhar com 
um sinal do tipo PWM trabalhando com a amplitude do movimento do 
carretel de -100 a 100%, ou seja, o carretel da válvula atinge ambos os 
extremos de seu deslocamento, o tempo de resposta total da válvula é 
dobrado resultando em um valor de 7 ms. 
A partir do tempo de resposta da válvula, foram feitas simulações 
com frequências de chaveamento de 8 e 40 Hz, a fim de verificar em 
quais ciclos de trabalho a válvula atingiria sua máxima abertura e fe-
chamento. Os resultados estão na Tabela 5.3. 
 
Tabela 5.3 - Tempos de respostas para diferentes frequências. 
Frequência de Chaveamento Tempo de Resposta da Válvula 




Tempo Associado ao ciclo de 
Trabalho 𝜅𝑇𝑠𝑤 [s] 
-100 a 100% 
Tempo Associado ao Ciclo de 
Trabalho 𝜅𝑇𝑠𝑤 [s] 
100 a -100% 
0,1 0,0125 Aprovado 0,1125 Aprovado 
0,2 0,025 Aprovado 0,1 Aprovado 
0,3 0,0375 Aprovado 0,0875 Aprovado 
0,4 0,05 Aprovado 0,075 Aprovado 
0,5 0,0625 Aprovado 0,0625 Aprovado 
0,6 0,075 Aprovado 0,05 Aprovado 
0,7 0,0875 Aprovado 0,0375 Aprovado 
0,8 0,1 Aprovado 0,025 Aprovado 
0,9 0,1125 Aprovado 0,0125 Aprovado 
1 0,125 Aprovado 0 Reprovado 
Frequência de Chaveamento Tempo de Resposta da Válvula 




Tempo Associado ao ciclo de 
Trabalho 𝜅𝑇𝑠𝑤 [s] 
-100 a 100% 
Tempo Associado ao Ciclo de 
Trabalho 𝜅𝑇𝑠𝑤 [s] 
100 a -100% 
0,1 0,0025 Reprovado 0,0225 Aprovado 
0,2 0,005 Reprovado 0,02 Aprovado 
0,3 0,0075 Aprovado 0,0175 Aprovado 
0,4 0,01 Aprovado 0,015 Aprovado 
0,5 0,0125 Aprovado 0,0125 Aprovado 
0,6 0,015 Aprovado 0,01 Aprovado 
0,7 0,0175 Aprovado 0,0075 Aprovado 
0,8 0,02 Aprovado 0,005 Reprovado 
0,9 0,0225 Aprovado 0,0025 Reprovado 
1 0,025 Aprovado 0 Reprovado 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
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 A Tabela 5.3 mostra que para ambas as frequências utilizadas, a 
válvula atinge a sua máxima abertura e fechamento para ciclos de traba-
lho entre 30 e 70%. No entanto, para a frequência de 40 Hz, a válvula 
não consegue abrir completamente para ciclos de trabalho de 10 e 20% e 
não atinge o seu completo fechamento para ciclos de trabalho entre 80 e 
100%. A Figura 5.7 mostra uma representação da resposta da válvula 
para um sinal em PWM 










Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Embora a válvula não atinja sua máxima abertura e fechamento 
para todos os valores de ciclo de trabalho, seu uso para frequência de 40 
Hz se justifica devido ao fato do sistema de posicionamento trabalhar 
em valores médios de ciclos de trabalho na faixa de 0,3 a 0,6. 
5.3.1 Circuito hidráulico da bancada. 
Visando a modificação da bancada para a implementação do sis-
tema digital, com a possibilidade de converter a bancada par a o sistema 
convencional com facilidade, foi projetado um bloco manifold de modo 
a garantir uma montagem compacta e de fácil troca entre os sistemas. 
Uma vista do bloco é mostrada na Figura 5.8.  
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Figura 5.8 - Projeto do bloco manifold. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Para a aplicação do sistema de posicionamento hidráulico con-
vencional, é possível a adoção de configurações válvula-cilindro de 4 ou 
3 vias. Para a configuração de 4 vias, basta ligar a porta B à câmara B 
do cilindro de posição, neste caso, a pressão da  câmara B (𝑝𝐵
𝑐𝑝) é con-
trolada pela válvula proporcional. No caso de uma ligação de 3 vias, a 
porta B da válvula é bloqueada e a câmara B do cilindro é ligada dire-
tamente a alta pressão de suprimento, esta última adotada neste trabalho. 
Para a conversão entre o sistema digital e o sistema convencional, 
foram acrescentadas ao bloco duas saídas onde é possível a instalação 
do tubo de inertância ou não. No caso do sistema convencional, a entra-
da e saída do tubo são apenas interconectadas diretamente. A instalação 
do bloco pode ser vista na Figura 5.9. 
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Figura 5.9 - Vista da instalação do bloco na manifold bancada. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
A Figura 5.10 mostra o circuito hidráulico para o sistema con-
vencional.  





























Fonte: Elaborada pelo autor. 
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Tabela 5.4 - Componentes da bancada sistema convencional. 








Válvula proporcional direcional Parker 
D1FPE50MA9NB01 
1V1 
Válvula proporcional redutora de pressão Bosch                                                  
DREBE6X-1X/175MG24K31A1M 
1V2
Válvula proporcional redutora de pressão Bosch                                              
DREBE6X-1X/175MG24K31A1M 
1V3
Encoder Incremental VEERDER ROOT 
B58N2048D8BA50 
1S1 
Transmissor de pressão HBM P2VA1 200 bar 1S2 
Transmissor de pressão HBM P2VA1 200 bar 1S3 
Transmissor de pressão HBM P15RVA1 200 bar 1S4 
Transmissor de vazão Webtec CT 60 1S6 
Transmissor de pressão Zürich PSI-420 1S7 
Transmissor de vazão Webtec CT 60 1S8 
Transmissor de pressão HBM P15RVA1 200 bar 1S9 
Transmissor de pressão HBM P2VA1 500 bar 1S10 
Transmissor de vazão Webtec CT 150 1S11 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Para a bancada modificada com o sistema digital, foram acrescen-
tados vários sensores com o intuito de verificar o comportamento das 
vazões e pressões do sistema. Os sensores 1S6, 1S7 e 1S11 foram insta-
lados de modo a medir a vazão de carga, a baixa vazão de suprimento e 
a alta vazão de suprimento, respectivamente. O sensor 1S9 mede a alta 
pressão de suprimento que está ajustada em 120 bar (12 MPa) onde é 
regulada pelo sistema de alimentação 2 da UPCH (Unidade de Potência 
e Condicionamento Hidráulico). A UPCH apresenta duas unidades de 
alimentação principais nas quais, cada uma com uma bomba de pistões 
com capacidade de 50 L/min. O sensor 1S7 mede a baixa pressão de 
suprimento ajustada em 10 bar (1 Mpa) pela alimentação 1 da UPCH. 
Os sensores 1S10 e 1S4 medem respectivamente, a pressão a 
montante do tubo e a pressão de carga na câmara A do cilindro de posi-
ção 1A1. Os sensores 1S2 e 1S3 medem a pressão nas câmaras A e B do 
cilindro de força, pressões essas que são controladas pelas válvulas re-
dutoras de pressão 1V2 e 1V3, respectivamente. 
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 Para a instalação do circuito hidráulico digital, foi acrescentada 
à bancada o direcionador de escoamento, um acumulador de pressão 
AC1 que atenua os picos de pressão inerentes ao chaveamento da válvu-
la, o tubo de inertância e o sensor 1S5 (HBM P2VA1 200 bar) que neste 
caso é o responsável pela medição da pressão de carga. O circuito hi-
dráulico para o sistema digital é mostrado na Figura 5.11. 









































Fonte: Elaborada pelo autor. 
  
Para o sistema digital, o sensor 1S10 mede a pressão a montante 
do tubo de inertância e o sensor 1S4 a pressão a jusante. 
A montagem do tubo de inertância foi feita de maneira a propor-
cionar uma instalação com o menor espaço possível, com isso o mesmo 
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foi conformado formando uma espiral. A Figura 5.12 mostra a instala-
ção do tubo de inertância juntamente com os sensores 1S7, 1S8 e 1S6. 
Figura 5.12 - Tubo de inertância. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
A instalação do acumulador hidráulico e do direcionador de esco-
amento é mostrada na Figura 5.13. 
Figura 5.13 - Instalação do acumulador hidráulico e do direcionador de escoa-
mento. 
 




O acumulador hidráulico está com a pressão de pré-carga ajusta-
da em 50 bar (5 MPa). Este valor foi escolhido devido ao fato de o ci-
lindro de controle de posição ter uma razão de áreas de 2:1 e estar con-
figurado em um sistema de 3 vias com a sua câmara B ligada diretamen-
te à alta pressão de suprimento. Portanto, para o sistema permanecer em 
repouso sem carregamento, e desconsiderando as forças de atrito presen-
tes, a pressão na câmara A deve ser a metade da pressão da câmara B, 
ou seja 60 bar (6 MPa). O volume do acumulador é de 0,320 L, valor 
este escolhido com base nos resultados obtidos pelo modelo a parâme-
tros concentrados em regime transiente.  
5.3.2 Transmissores de pressão 
Os transmissores de pressão utilizados foram instalados de ma-
neira a medir todas as pressões necessárias para a caracterização da 
bancada. Os transmissores de pressão HBM modelo P2VA1 200 utiliza-
dos para a realimentação do sistema de controle de força segundo Gon-
zalez (2012), apresentavam um sinal de saída de 0,5 a 10 V, mas durante 
os experimentos apresentaram uma diferença de valor de 0,5 V para 0 
bar a qual foi corrigida segundo as equações da Tabela 5.5. 
Tabela 5.5 - Equações dos transmissores de pressão do cilindro de força. 
Componente Equação 




1𝑆2 [V] − 0,518)
0,0474
 




1𝑆3 [V] − 0,518)
0,0474
 
Fonte: Adaptado de GONZALEZ (2012). 
 Além dos transmissores de pressão utilizados no sistema de 
controle de força, foram adicionados mais cinco transmissores para o 
sistema de controle de posição. Os transmissores HBM P15RVA1 com 
faixa de medição de 200 e 500 bar e o transmissor de pressão Zürich 
PSI-420 com faixa de medição de até 100 bar possuem sinal de saída de 
0 a 10 V. O transmissor P2VA1 500 com faixa de medição de até 500 
bar possui sinal de saída de 0,5 a 10 V. As equações dos transmissores 





Tabela 5.6 - Equações dos transmissores de pressão do cilindro de posição. 
Componente Equação 

































Fonte: Elaborada pelo autor. 
5.3.3 Transmissores de vazão 
Os transmissores de vazão utilizados na bancada são do fabrican-
te Webtec modelo CT do tipo turbina. Estes transmissores têm um sinal 
de saída de 0 a 5 V e possuem faixa de medição de 60 L/min para os 
sensores 1S6 e 1S8 e 150 L/min para o sensor 1S11, todos eles disponí-
veis no laboratório. Sua instalação foi planejada de maneira a medir as 
três principais vazões do sistema que são a alta vazão de suprimento, a 
baixa vazão de suprimento e a vazão de carga. Estes transmissores po-
dem medir a vazão bidirecionalmente, no entanto, o sinal entregue por 
eles é sempre positivo independentemente do sentido da vazão. Para 
sanar este efeito, os sinais gerados pelos transmissores foram corrigidos 
através da malha de controle. Para o sistema convencional, a alta vazão 
de suprimento sempre apresenta sinal positivo, portanto seu sinal não foi 
alterado. Porém, a vazão de carga possui sinal positivo quando o cilin-
dro de posição avança e negativo para o retorno, então o sinal da vazão 
foi multiplicado por 1 quando o sinal enviado para a válvula era positivo 
e -1 quando o sinal era negativo. A baixa vazão de suprimento é sempre 
negativa, portanto, seu sinal foi multiplicado por -1 quando o sinal de 
controle era negativo. 
Todavia, para o sistema digital o sentido da baixa vazão de su-
primento varia, devido à sucção de fluido pela massa de fluido no interi-
or do tubo de inertância. Neste caso, o sinal das vazões foi multiplicado 
por 1 ou -1 conforme a diferença de pressões, ou seja para a baixa vazão 
de suprimento seu sinal era multiplicado por -1 quando a diferença de 
pressão entre os transmissores de pressão 1S7 e 1S10 era negativa. Este 
mesmo princípio foi aplicado para a vazão de carga utilizando os senso-
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res 1S4 e 1S10 e alta vazão de suprimento com os sensores 1S9 e 1S10. 
Apesar dos transmissores de vazão do tipo turbina utilizados nos ensaios 
terem boa precisão em regime permanente, devido a sua forma constru-
tiva, não permitem medir variações dinâmicas muito rápidas. As equa-
ções dos transmissores de vazão são mostradas na Tabela 5.7. 
Tabela 5.7 – Equações dos transmissores de vazão. 
Componente Equação 


















Fonte: Elaborada pelo autor. 
5.3.4 Encoder Incremental 
O encoder utilizado para a medição do ângulo de passo da banca-
da foi o incremental da Veeder-Root com resolução de 2048 por revolu-
ção, o mesmo utilizado nos trabalhos de Gonzalez (2012). Este encoder 
apresenta a desvantagem de que para cada ensaio deve-se fazer a cali-
bração da posição inicial zero, ou seja, o encoder não apresenta a capa-
cidade de memorizar a posição entre ensaios diferentes (GONZALEZ, 
2012). 
Figura 5.14 - Referência de posição do Encoder. 
 
Fonte: GONZALEZ (2012). 
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5.4 SISTEMA DE AQUISIÇÃO DE DADOS. 
Para a aquisição de dados e controle da bancada, foi utilizada 
uma placa DSPACE DS PPC para o processamento dos sinais, conecta-
da a um painel conector DS1103. 
Além da placa DSPACE DS PPC, foram utilizados os programas 
Matlab e Simulink onde foi implementado todo o algoritmo de controle. 
O monitoramento dos dados e a interface de controle onde eram 
fornecidos os comandos para bancada, foram realizados por intermédio 
do programa ControlDesk. 
Foram utilizadas dez entradas com conversores analógico/digitais 
(A/D) da placa de conexões para o recebimento dos sinais dos sensores 
da bancada, três saídas com conversores digital/analógicos para o envio 
dos sinais para as válvulas do sistema e uma entrada para a aquisição 
dos sinais do encoder incremental. 
Aliados à placa de conectores fornecida pela própria DSPACE, 
foram utilizados mais quatro painéis de conectores para a alimentação 
de todas as válvulas e sensores, juntamente para a organização da aqui-
sição de dados. Um dos painéis foi desenvolvido durante o trabalho de 
Gonzalez (2012), e os outros três durante este trabalho. Todos os painéis 
são alimentados por uma fonte Minipa modelo MPL-3303. 
As ligações de todos os transmissores da bancada até os painéis 
de conexões foram feitas utilizando cabos blindados e aterrados para 
diminuir o nível de ruído dos sinais a serem captados. 
Todos os dados foram levantados através de um PC que é conec-
tado a DSPACE através de uma placa PCI DS817-03. O PC apresenta 
processador Intel Core i5 2500K com memória RAM de 4 Gb/1333 ddr3 
e disco rígido de 1 TB. 
A Figura 5.15 mostra uma vista geral do sistema de aquisição de 
dados da bancada utilizado durante os experimentos. 
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Figura 5.15 - Vista geral do sistema de aquisição de dados. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Os circuitos elétricos de todos os painéis utilizados durante todos 




Figura 5.16 - Circuito elétrico painel de conexões 1. 
 
Fonte: Adaptado de GONZALEZ (2012). 
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Dspace 1103
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
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 A bancada de controle de ângulo de passo com o sistema digital 
instalado é mostrada na Figura 5.19. 
Figura 5.19 - Bancada de controle de ângulo de passo com o sistema digital 
instalado. 
 



















6. AVALIAÇÃO EXPERIMENTAL 
Neste capítulo serão apresentados e analisados os resultados obti-
dos pelo modelo a parâmetros concentrados em regime permanente em 
comparação com o modelo a parâmetros concentrados em regime transi-
ente não linear em malha aberta de controle de pressão. Também serão 
apresentados os resultados obtidos pelo modelo a parâmetros concentra-
dos em regime transiente de controle de posição tanto para o sistema 
convencional quanto para o sistema digital juntamente com a análise dos 
experimentos realizados na bancada. 
6.1 AVALIAÇÃO DO SISTEMA EM MALHA ABERTA 
Com o intuito de comparar os resultados obtidos com o modelo a 
parâmetros concentrados em regime transiente em malha aberta com os 
resultados do modelo a parâmetros concentrados em regime permanente, 
foram realizadas simulações via software MATLAB/SIMULINK.  
Para obter os parâmetros de resistência do tubo e da válvula, foi 
realizado um ensaio de levantamento das curvas de perda de carga tanto 
da válvula quanto do tubo. O experimento foi realizado mantendo-se a 
pressão de suprimento em 120 bar (12 MPa), onde era variada a vazão 
do sistema e media-se a queda de pressão na válvula e no tubo. A Figura 
6.1 e a Figura 6.2 mostram a curva de perda de carga para a válvula e 
para o tubo, respectivamente. 
Figura 6.1 - Perda de carga na válvula. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor.  
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Figura 6.2 - Perda de carga no tubo. 
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
 Com os resultados obtidos a partir dos experimentos, foi possí-
vel calcular valores médios para as resistências do tubo e da válvula a 
partir do coeficiente angular da reta ajustada entre os pontos experimen-
tais. Os resultados obtidos estão mostrados na Tabela 6.1. 
Tabela 6.1 - Resistências do tubo e da válvula experimentais. 
Resistência da Válvula 𝑅𝑣 = 3,155 × 10
9 Pa. s m3⁄  
Resistência do Tubo 𝑅𝑡 = 6,201 × 10
9  Pa. s m3⁄  
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
 O valor da resistência da válvula ficou próximo ao valor utiliza-





. Nestes artigos havia sido utilizada uma válvula igual, po-
rém, em um diferente bloco manifold. Por sua vez, a resistência do tubo 
ficou acima do valor teórico (Eq (3.22)) que corresponde a 2,606 ×
109  Pa. s m3⁄ . A diferença entre estes valores pode ser associada à per-
da de carga no bloco e aos pontos de medição.  
6.1.1 Resultados para o modelo a parâmetros concentrados em 
regime transiente em malha aberta e modelo a parâmetros 
concentrados em regime permanente. 
Nesta seção serão apresentados os principais resultados obtidos a 
partir do modelo a parâmetros concentrados em regime transiente em 
malha aberta e do modelo a parâmetros concentrados em regime perma-
nente com o intuito de avaliar o desempenho entre ambos. 
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A Tabela 6.2 mostra os parâmetros utilizados para a realização 
das simulações. As vazões de carga utilizadas são as mesmas baseadas 
em De Negri et al. (2014). 
Tabela 6.2 - Parâmetros do sistema em malha aberta e a parâmetros concentra-
dos. 
Alta pressão de suprimento 𝑝𝐻𝑆 12 MPa 
Baixa pressão de suprimento 𝑝𝐿𝑆 1 MPa 


















Período de chaveamento 𝑇𝑠𝑤 125 ms; 62,5 ms; 31,25 ms 
Densidade do fluido 𝜌 870 kg/m3 
Diâmetro do tubo 𝑑𝑡 7 mm 
Comprimento do tubo 𝑙𝑡 5,7 m 














Fonte: Elaborada pelo autor. 
6.1.1.1 Simulação para a frequência de chaveamento de 8 Hz. 
A Figura 6.3 mostra a pressão de carga para o modelo a parâme-
tros concentrados em regime transiente em malha aberta com ciclo de 
trabalho (𝜅) igual a 0,5 e vazão de carga (𝑞𝑉𝐿) igual a 12 L/min. 
Figura 6.3 - Modelo a parâmetros concentrados em regime transiente em malha 
aberta para κ=0,5; qVL=12 L/min; fsw=8 Hz: a) Pressão de carga; b) Zoom da 
pressão da carga. 














































Sem Acumulador Com Acumulador
a) b)  
Fonte: Elaborada pelo autor. 
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 Os resultados obtidos mostram que a pressão de carga atinge 
valores negativos o que não ocorre em situações reais. Portanto, esta 
situação não é desejável, indicando a ocorrência de cavitação no siste-
ma. Ao adicionar um acumulador hidráulico, os resultados mostram que 
o mesmo consegue filtrar consideravelmente os picos de pressão gera-
dos pelo chaveamento da válvula. A partir dos resultados obtidos foram 
feitas simulações variando-se o ciclo de trabalho de 0 a 1 em intervalos 
de 0,1, para diferentes valores de vazões de carga. Os resultados obtidos 
estão demonstrados na Figura 6.4, onde as linhas representam o modelo 
a parâmetros concentrados em regime permanente (equações (3.14), 
(3.15), (3.16) e (3.17)) e os pontos a média dos valores obtidos pelo 
modelo a parâmetros concentrados em regime transiente em malha aber-
ta.  
Figura 6.4 - Resultados para frequência de chaveamento de 8 Hz: a) pL; b) qVHS; 
c) qVLS; d) η. 























































































































































































Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
 Os resultados obtidos demonstram que o modelo a parâmetros 
concentrados em regime permanente e o modelo em regime transiente 
em malha aberta apresentam boa correspondência entre si para a fre-
quência de 8 Hz. Nesta frequência a válvula consegue atingir sua máxi-
ma abertura e fechamento em praticamente todos os valores de ciclo de 
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trabalho. Para valores baixos de ciclos de trabalho, o modelo a parâme-
tros concentrados em regime permanente apresenta valores de pressão 
negativos. Esta situação não ocorre em situações reais, porém, a média 
dos valores de pressão calculados a partir do modelo a parâmetros con-
centrados em regime transiente tende a zero, o que indica a tendência de 
ocorrência de cavitação. A Figura 6.4d mostra que em 8 Hz, o sistema é 
capaz de atingir eficiência hidráulica com valores próximos a 80% para 
ciclos de trabalho entre 0,8 e 0,9. 
6.1.1.2 Simulação para a frequência de chaveamento de 16 Hz. 
A Figura 6.5 mostra a pressão de carga para o modelo a parâme-
tros concentrados em regime transiente em malha aberta com ciclo de 
trabalho (𝜅) igual a 0,5 e vazão de carga (𝑞𝑉𝐿) igual a 12 L/min para a 
frequência de chaveamento de (𝑓𝑠𝑤) 16 Hz. 
Figura 6.5 - Modelo a parâmetros concentrados em regime transiente em malha 
aberta para κ=0,5; qVL=12 L/min; fsw=16 Hz: a) Pressão de carga; b) Zoom da 
pressão de carga. 












































Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Os resultados obtidos mostram que a pressão de carga atinge va-
lores negativos apenas no início da simulação, durante o transiente. A 
pressão controlada sem a presença do acumulador, apresenta uma ampli-
tude menor em comparação com os valores obtidos a 8 Hz, embora o 
valor médio permaneça praticamente o mesmo. Este fato indica que, em 
frequências mais elevadas o sistema tem um comportamento mais sua-
ve. Ao adicionar o acumulador hidráulico, os resultados mostram que o 
mesmo atinge uma boa filtragem dos picos de pressão. De maneira aná-
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loga à simulação para 8 Hz, também foram realizadas simulações vari-
ando-se o ciclo de trabalho de 0 a 1 em intervalos de 0,1 para diferentes 
valores de vazões de carga em 16 Hz. Os resultados obtidos estão mos-
trados na Figura 6.6.  
Figura 6.6 - Resultados para frequência de chaveamento de 16 Hz: a) pL; b) 
qVHS; c) qVLS; d) η. 


























































































































































































Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
 Os resultados obtidos mostram que o modelo a parâmetros con-
centrados em regime permanente e o modelo em regime transiente tam-
bém apresentam boa precisão entre si devido à frequência de 16 Hz, a 
válvula também consiga atingir sua abertura e fechamento máximos em 
praticamente todos os valores de ciclo de trabalho. A Figura 6.6d mostra 
que há um aumento da eficiência ao se utilizar a frequência de chavea-
mento em 16 Hz, atingindo valores maiores que 40% em praticamente 
todos os valores de ciclo de trabalho. 
6.1.1.3 Simulação para a frequência de chaveamento de 32 Hz. 
A Figura 6.7 mostra a pressão de carga para o modelo a parâme-
tros concentrados em regime transiente em malha aberta com ciclo de 
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trabalho (𝜅) igual a 0,5 e vazão de carga (𝑞𝑉𝐿) igual a 12 L/min para a 
frequência de chaveamento (𝑓𝑠𝑤) de 32 Hz.. 
Figura 6.7 - Modelo a parâmetros concentrados em regime transiente em malha 
aberta para κ=0,5; qVL=12 L/min; fsw=32 Hz: a) Pressão de carga; b) Zoom da 
pressão de carga. 














































Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Os resultados obtidos mostram que a pressão de carga não atinge 
valores negativos. Ao adicionar um acumulador hidráulico ao sistema, 
os resultados mostram que o mesmo também consegue uma boa filtra-
gem dos picos de pressão com muito baixa pulsação. Com a frequência 
de chaveamento mais rápida, a pressão tende a ter um comportamento 
mais suave, como já observado a 16 Hz. Ao realizar ensaios na bancada, 
é verificado que para frequências de chaveamento baixas, os níveis de 
ruído e as vibrações mecânicas são maiores do que utilizando valores 
mais altos. Para esta frequência de chaveamento foram realizadas simu-
lações com o modelo a parâmetros concentrados em regime permanente 
e com o modelo em regime transiente em malha aberta. Os resultados 
obtidos estão mostrados na Figura 6.8. 
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Figura 6.8 - Resultados para frequência de chaveamento de 32 Hz a) pL, b) qVHS, 
c) qVLS e d) η. 





















































































































































































Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Os resultados obtidos mostram que o modelo a parâmetros con-
centrados em regime permanente e o modelo em regime transiente tam-
bém apresentam boa correlação entre si para a frequência de 32 Hz. 
Porém, a válvula nesta frequência não atinge sua abertura e fechamento 
máximos em toda a faixa de ciclos de trabalho. Este efeito pode ser 
verificado ao analisar a Figura 6.8d, onde os valores de eficiência para 
valores de ciclo de trabalho entre 0,1 a 0,3 e 0.7 a 0,9 não apresentam 
boa correlação em relação ao modelo a parâmetros concentrados em 
regime permanente. No entanto, a Figura 6.8d mostra que há um aumen-
to da eficiência em comparação com o resultados obtidos em 8 e 16 Hz. 
Para a frequência de 32 Hz, a eficiência mostra-se maior que 50% para 
ciclos de trabalho maiores de 0,4. 
6.1.1.4 Resultados experimentais para a frequência de chaveamento 
de 32 Hz. 
Nesta seção serão mostrados os resultados obtidos durante os ex-
perimentos. A Figura 6.9 mostra a pressão e vazão de carga juntamente 
com a posição do carretel da válvula, em comparação com o sinal de 
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controle para a frequência de chaveamento de 32 Hz e ciclo de trabalho 
de 0,5. 
Figura 6.9 – Resultados experimentais para κ=0,5; qVL=12 L/min; fsw=32 Hz. 
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Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
 Os resultados mostram que a válvula consegue atingir sua má-
xima abertura e fechamento para o ciclo de trabalho de 0,5, o que era 
esperado para a frequência de 32 Hz. A pressão de carga tende a um 
valor médio de 5 MPa.  
Com o intuito de comparar os resultados experimentais com o 
modelo a parâmetros concentrados em regime permanente, foram reali-
zados experimentos para todos os valores de ciclo de trabalho de 0 a 1, 
onde para cada valor era ajustada a vazão de carga para o valor deseja-
do. A Tabela 6.3 mostra os valores das alta e baixa pressões de supri-




Tabela 6.3 - Altas e baixas pressões de suprimento médias experimentais. 
𝑞𝑉𝐿 [L/min] 𝑝𝐻𝑆 [bar] 𝑝𝐿𝑆 [bar] 
0 122,69 23,48 
6 117,58 12,29 
12 118,21 8,42 
18 116,86 9,04 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Durante os experimentos foram apenas aferidos os valores da 
pressão de carga, devido aos transmissores de vazão para baixa e alta 
vazões de suprimento não conseguirem fazer a leitura correta das mes-
mas para os ensaios realizados, devido ao chaveamento rápido da válvu-
la. 
Os resultados obtidos experimentalmente (pontos) e os obtidos 
pelo modelo a parâmetros concentrados em regime permanente (linhas) 
para a pressão de carga estão mostrados na Figura 6.10. 
Figura 6.10 – Pressão de carga experimental para a frequência de chaveamento 
de 32 Hz. 












































Fonte: Elaborada pelo autor. 
  
 Os resultados mostram que o modelo é capaz de prever o com-
portamento do sistema com boa precisão. Ao comparar os pontos expe-
rimentais com os obtidos pelo modelo em regime transiente (Figura 
6.8a), é verificado que os mesmos apresentam comportamento seme-
lhante. Ao se aumentar o valor da vazão de carga, há um aumento da 
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perda de carga no tubo, o que ocasiona uma diminuição do valor contro-
lado da pressão de carga, este efeito pode ser entendido através da 









/s), não foi possível a realização dos experimentos em toda 
a faixa de ciclos de trabalho. Este fato deve-se ao sistema sair da sua 
faixa de operação, pois resultaria em pressões abaixo de zero. O modelo 
a parâmetros concentrados em regime permanente apresenta valores 
negativos de pressão, pois não tem esta restrição física.  
6.1.2 Considerações finais 
Na seção anterior, foram mostrados os resultados obtidos a partir 
do modelo a parâmetros concentrados em regime transiente em malha 
aberta e do modelo a parâmetros concentrados em regime permanente 
para diferentes valores de frequência de chaveamento. Também foram 
apresentados resultados experimentais para 32 Hz. 
A partir dos resultados obtidos, foi verificado que o modelo a pa-
râmetros concentrados em regime permanente representa adequadamen-
te o sistema real, visto que, os resultados obtidos para a pressão de carga 
se equivalem aos obtidos experimentalmente. Além disso, ao comparar 
os resultados obtidos pelo modelo em regime transiente em malha aber-
ta, avaliando a média dos valores das variáveis quando em regime per-
manente, verifica-se a obtenção dos mesmos resultados comparando 
com o modelo em regime permanente, confirmando que este último é 
adequado para a representação do sistema em regime permanente. 
6.2 AVALIAÇÃO DO SISTEMA EM MALHA FECHADA 
Nesta seção serão mostrados os resultados obtidos para o sistema 
em malha fechada utilizado no controle de posição da bancada, tanto 
para o sistema convencional (Figura 5.10) quanto para o sistema digital 
(Figura 5.11). Os diagramas de blocos das equações que regem o com-
portamento de cada componente da bancada estão mostrados no Apên-
dice C.  
6.2.1 Sistema de controle 
Para o controle de posição aplicado ao sistema convencional, foi 
utilizado um controlador proporcional integral PI, onde os ganhos foram 
ajustados de maneira experimental. Os ganhos para o sistema de contro-
le de força, utilizados durante os experimentos foram os mesmos usados 
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durante os trabalhos de Gonzalez (2012), Nostrani (2012) e Galloni 
(2015), os quais estão mostrados na Tabela 6.4. 
Tabela 6.4 - Ganhos do sistema de controle de força. 
Ganhos do Controla-
dor de Força 
Câmara A Cilindro de 
Força 
Câmara B Cilindro de 
Força 
𝑘𝑝 0,01 0,02 
𝑘𝑖 0,06 0,1 
Fonte: Adaptado de Gonzalez (2012). 
Para o sistema de controle digital, foi adicionada uma função para 
o cálculo do ciclo de trabalho conforme a Figura 6.11. 









Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
 Para a válvula, foi acrescentada ao modelo a parâmetros con-





𝑠2 + 2𝜉𝜔𝑛𝑠 + 𝜔𝑛2
𝑈𝑐(𝑠). (6.1) 
 
O fator de amortecimento ξ foi ajustado em 0,9 e a frequência na-
tural da válvula (𝜔𝑛) foi calculada a partir do seu tempo de resposta de 
7 ms (𝜔𝑛 = 2𝜋 1 𝑡𝑟𝑝⁄ ), resultando em 897,6 rad/s. Estes mesmos valores 
também foram utilizados em Galloni (2015). 
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6.2.2 Resultados para o sistema de controle de posição convenci-
onal 
Nesta seção serão apresentados os resultados obtidos para o sis-
tema de controle de posição convencional, tanto para o modelo a parâ-
metros concentrados em regime transiente, como para os resultados 
experimentais.  
6.2.2.1 Ensaios para degrau de ângulo para o sistema convencional 
com força constante de 10000 N positiva 
A seguir serão mostrados os resultados obtidos para o ensaio de 
degrau de ângulo de 0 a 8 graus, com uma força de carga atuante de 
10000 N positiva, ou seja, a força aplicada é contrária ao movimento de 
avanço do cilindro de controle de posição. Devido à forma de imple-
mentação do sistema de controle de força, o cilindro de força deve apli-
car uma força negativa. Nesta situação o cilindro de força produz uma 
força de carga positiva que é transmitida ao cilindro de controle de posi-
ção através do braço de alavanca na bancada. Assim, a força no cilindro 
de controle de posição será aplicada no sentido contrário ao do cilindro 
de força. A Figura 6.12 mostra a aplicação das forças no sistema. 











 Com o intuito de simular as mesmas condições de carregamento 
no modelo em regime transiente, que foram obtidas durante a realização 
dos experimentos, a força medida pela diferença de pressões nas câma-
ras do cilindro de força foi aplicada ao modelo em regime transiente 
como entrada de carregamento. Esta condição foi aplicada em todas as 
simulações aqui mostradas. A Figura 6.13 mostra a força calculada apli-
cada no cilindro de força para o ensaio de 10000 N positivo. Os resulta-
dos obtidos para o controle de posição usando ganhos do controlador kp 
e ki iguais a 1 e 0,1 respectivamente, estão mostrados na Figura 6.14. A 
Tabela 6.5 mostra o tempo de subida (𝑡𝑟), o tempo de acomodação (𝑡𝑠) 
e o sobressinal (𝑆𝑆) para o primeiro degrau apresentado. 
Figura 6.13 - Força medida para o ensaio com 10000 N positiva, aplicada ao 
cilindro de controle de posição. a) Pressões nas câmaras do cilindro de força; b) 
Força. 










































































Figura 6.14 - Resposta do ensaio para controle de posição com força de 10000 
N positiva kp=1, ki=0,1: a) Posição; b) Erro de posição; c) Sinal de controle; d) 
Pressão na câmara A do cilindro de posição. 
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Fonte: Elaborada pelo autor. 
Tabela 6.5 - Valores para o ensaio de força de 10000 N positiva convencional. 
Degrau[°] 𝑡𝑟_𝑚𝑜𝑑[s] 𝑡𝑟_𝑒𝑥𝑝[s] 𝑡𝑠_𝑚𝑜𝑑[s] 𝑡𝑠_𝑒𝑥𝑝[s] 𝑆𝑆𝑚𝑜𝑑[°] 𝑆𝑆𝑒𝑥𝑝[°] 
0-8 0,77 0,59 1,19 0,88 8,27 8,25 
8-0 0,6 0,41 1,05 0,71 -0,9 -0,08 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
Os resultados apresentados na Figura 6.14 mostram que o modelo 
a parâmetros concentrados em regime transiente apresenta resultados 
bastante próximos dos obtidos pelos experimentos, verificando que o 
modelo é coerente para a representação do sistema. O erro de posição 
obtido tanto para os experimentos como para o modelo é baixo, o que 
indica que este sistema mostra resultados satisfatórios para o controle 
posição. Para os ganhos utilizados para este ensaio, o sinal de controle 
da válvula não é saturado, o que sugere que para sistemas convencionais 
o seu tamanho é adequado para o cilindro utilizado. A pressão em am-
bos os casos apresentam um comportamento similar. No entanto, é veri-
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ficado que há uma oscilação nos resultados experimentais da pressão 
quando o cilindro não está em movimento ou em movimento muito 
lento. Este fato ocorre devido à válvula apresentar um centro crítico, ou 
seja, sem sobreposição dos ressaltos do carretel em relação aos pórticos 
de controle. Nesta situação a válvula controla a posição do carretel cons-
tantemente, onde qualquer pequena perturbação o mesmo acaba aumen-
tando ou diminuindo a pressão. A Figura 6.15 mostra as vazões medidas 
para este ensaio.  
Figura 6.15 - Resposta do ensaio para controle de posição com força de 
10000 N positiva kp=1, ki=0,1: a) Alta vazão de suprimento; b) Baixa 
vazão de suprimento; c) Vazão de carga. 
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Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
 A Figura 6.15 mostra que a vazão de carga e a alta vazão de su-
primento são positivas quando o cilindro de posição realiza um movi-
mento de avanço. Nesta situação a válvula está com a porta T fechada, 
suprindo vazão para a câmara A do cilindro de posição. Quando o cilin-
dro realiza o movimento de retorno, a válvula está com a porta P fecha-
da, tornando a alta vazão de suprimento igual a zero. Assim, o diferenci-
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al de pressão (𝑝𝐴
𝐶𝑃 − 𝑝𝐿𝑃) faz com que haja vazão no sentido da câmara 
A do cilindro para a porta T da válvula, acarretando em uma vazão de 
carga negativa e de mesmo valor da baixa vazão de suprimento. 
6.2.2.2 Ensaios para degrau de ângulo para o sistema convencional 
com força constante de 10000 N negativa 
A seguir serão mostrados os resultados obtidos para o ensaio de 
degrau de ângulo de 0 a 8 graus, com uma força de carga atuante de 
10000 N negativa, funcionando de maneira análoga à aplicação de for-
ças positivas. A Figura 6.16 mostra a força medida durante os experi-
mentos e a Figura 6.17 os resultados obtidos para o controle de posição 
usando ganhos do controlador kp e ki iguais a 1 e 0,1 respectivamente. A 
Tabela 6.6 mostra o tempo de subida (𝑡𝑟), o tempo de acomodação (𝑡𝑠) 
e o sobressinal (𝑆𝑆) para o primeiro degrau apresentado. 
Figura 6.16- Força medida para o ensaio com 10000 N negativa aplicada ao 
cilindro de controle de posição: a) Pressões nas câmaras do cilindro de força; b) 
Força. 
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Figura 6.17 - Resposta do ensaio para controle de posição com força de 10000 
N negativa kp=1, ki=0,1: a) Posição; b) Erro de posição; c) Sinal de controle; d) 
Pressão na câmara A do cilindro de posição. 
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Fonte: Elaborada pelo autor. 
Tabela 6.6- Valores para o ensaio de força de 10000 N negativa convencional. 
Degrau[°] 𝑡𝑟_𝑚𝑜𝑑[s] 𝑡𝑟_𝑒𝑥𝑝[s] 𝑡𝑠_𝑚𝑜𝑑[s] 𝑡𝑠_𝑒𝑥𝑝[s] 𝑆𝑆𝑚𝑜𝑑[°] 𝑆𝑆𝑒𝑥𝑝[°] 
0-8 0,55 0,34 0,85 0,56 8,19 8,13 
8-0 0,91 0,76 1,38 1,13 -0,23 -0,26 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
Assim como para o ensaio com força de 10000 N positiva, os re-
sultados obtidos com a mesma força, porém aplicada no sentindo oposto 
apresentam-se bastante próximos entre si. A pressão na câmara A do 
cilindro de posição apresenta valor menor em comparação com o ensaio 
com força positiva devido à diferença de área e sentido de aplicação da 
força. Nesta situação a força tende a avançar o cilindro de posição, as-
sim o controlador diminui a pressão na câmara A, fazendo com que a 
resultante de força mantenha o cilindro parado na posição desejada. A 
Figura 6.18 mostra as vazões medidas para este ensaio.  
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Figura 6.18 - Resposta do ensaio para controle de posição com força de 10000 
N negativa kp=1, ki=0,1. a) Alta vazão de suprimento; b) Baixa vazão de supri-
mento; c) Vazão de carga. 
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Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
As vazões para o ensaio com força negativa, se comportam de 
maneira semelhante ao realizado com força positiva.  
A partir dos dois ensaios realizados com forças positivas e nega-
tivas, os resultados demostram que o modelo a parâmetros concentrados 
em regime transiente para o sistema convencional é capaz de representar 
de maneira equivalente o sistema, isso evidencia que o mesmo é plena-
mente adequado para ser usado como ferramenta de projeto. 
6.2.3 Resultados para o sistema de controle de posição digital 
Nesta seção serão apresentados os resultados obtidos para o sis-
tema de controle de posição digital, tanto para o modelo a parâmetros 
concentrados em regime transiente como para os resultados experimen-
tais. Em todos os ensaios a frequência de chaveamento da válvula utili-
zada é de 32 Hz. Esta frequência foi escolhida com o intuito de não 
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permitir que a válvula trabalhasse perto do seu limite de resposta máxi-
ma e também como uma alternativa de poupar a mesma, no entanto, 
com base nos resultados obtidos mostrados na Figura 3.18, os valores 
alcançados de eficiência em 32 Hz não provem grandes perdas em com-
paração com os obtidos em 40 Hz. 
6.2.3.1 Ensaios para degrau de ângulo para o sistema digital com 
força constante de 10000 N positiva 
A seguir serão mostrados os resultados obtidos para o ensaio de 
degrau de ângulo de 0 a 8 graus para o sistema de controle de posição 
digital, com uma carga atuante de 10000 N positiva, funcionando de 
maneira análoga ao sistema convencional. 
A Figura 6.19 mostra a força medida durante os experimentos e a 
Figura 6.20 apresenta os resultados obtidos para o controle de posição 
usando ganhos do controlador kp e ki iguais a 0,7 e 0,1 respectivamente. 
A Tabela 6.7 mostra o tempo de subida (𝑡𝑟), o tempo de acomodação 
(𝑡𝑠) e o sobressinal (𝑆𝑆) para o primeiro degrau apresentado.  
Figura 6.19 - Força medida para o ensaio com 10000 N positiva aplicada ao 
cilindro de controle de posição para o sistema digital: a) Pressões nas câmaras 
do cilindro de força; b) Força. 









































































Figura 6.20 - Resposta do ensaio para controle de posição com força de 10000 
N positiva para o sistema digital kp=0,7, ki=0,1. a) Posição; b) Erro de posição; 
c) Sinal de controle; d) Sinal de controle em zoom. 
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Fonte: Elaborada pelo autor. 
Tabela 6.7 -Valores para o ensaio de força de 10000 N positiva digital. 
Degrau[°] 𝑡𝑟_𝑚𝑜𝑑[s] 𝑡𝑟_𝑒𝑥𝑝[s] 𝑡𝑠_𝑚𝑜𝑑[s] 𝑡𝑠_𝑒𝑥𝑝[s] 𝑆𝑆𝑚𝑜𝑑[°] 𝑆𝑆𝑒𝑥𝑝[°] 
0-8 0,39 0,55 0,53 0,88 8,55 9,03 
8-0 0,25 0,32 0,33 0,55 -0,28 -0,86 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Os resultados mostram que o sistema digital consegue controlar a 
posição do ângulo de passo com baixo erro. O modelo a parâmetros 
concentrados em regime transiente apresenta resultados semelhantes aos 
dos obtidos experimentalmente, no entanto, há uma oscilação na respos-
ta quando a mesma atinge o valor de referência. Este fato deve-se à 
dinâmica do controlador de posição, que ajusta o ciclo de trabalho pe-
rante a perturbação de força para manter a posição desejada. Nos entan-
to, como o ciclo de trabalho varia de maneira rápida, a pressão demora a 
se estabilizar, o que gera um desequilíbrio de forças. A Figura 6.20c 
mostra que a válvula não chaveia durante todo o tempo do ensaio devido 
à saturação do sinal de controle que a abre ou a fecha totalmente, de-
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pendendo do sentido do movimento. Este fato indica que a válvula é 
pequena para a operação com o sistema digital. 
 A Figura 6.20d mostra o sinal de controle que é enviado para a 
válvula juntamente com a posição real do carretel da mesma. Os resul-
tados mostram que a válvula consegue responder ao sinal de controle. A 
Figura 6.21 mostra a pressão de carga para o modelo a parâmetros con-
centrados em regime transiente e experimentos juntamente com a pres-
são a jusante do tubo e o ciclo de trabalho. 
Figura 6.21 - Resposta do ensaio para controle de posição com força de 10000 
N positiva para o sistema digital kp=0,7, ki=0,1. a) Pressão de carga; b) Pressão 
a jusante do tubo; c) Ciclo de trabalho. 





























































































Fonte: Elaborada pelo autor 
 
Os resultados apresentados a partir da Figura 6.21 mostram que a 
pressão de carga para o modelo a parâmetros concentrados em regime 
transiente tem comportamento semelhando aos resultados obtidos expe-
rimentalmente. A Figura 6.21a evidencia o efeito da adição do acumula-
dor na pressão de carga, onde o seu valor se torna mais estável, em 
comparação como valor da pressão a jusante do tubo (Figura 6.21b), 
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amenizando, assim, os efeitos do chaveamento rápido da válvula. O 
ciclo de trabalho se mantém em um mesmo valor quando o sistema 
permanece em repouso a fim de manter constante a pressão de carga. 
Quando é aplicado o degrau de ângulo ao sistema, o sinal de controle 
satura, elevando o valor de ciclo de trabalho a 0 ou a 1 dependendo do 
degrau, o que abre ou fecha totalmente a válvula. Ao chegar perto do 
valor de referência acontecem picos de força (Figura 6.19), que fazem o 
sistema mudar repentinamente o ciclo de trabalho com o intuito de man-
ter o sistema na posição desejada.  
6.2.3.2 Ensaios para degrau de ângulo para o sistema digital com 
força constante de 10000 N negativa 
A seguir serão mostrados os resultados obtidos para o ensaio de 
degrau de ângulo de 0 a 8 graus para o sistema de controle de ângulo de 
passo digital, com uma força de carga atuante de 10000 N negativa, 
funcionando de maneira análoga ao sistema convencional. 
A Figura 6.22 mostra a força medida durante os experimentos e a 
Figura 6.23 apresenta os resultados obtidos para o controle de posição 
usando ganhos do controlador kp e ki iguais a 0,7 e 0,1 respectivamente. 
A Tabela 6.8 mostra o tempo de subida (𝑡𝑟), o tempo de acomodação 
(𝑡𝑠) e o sobressinal (𝑆𝑆) para o primeiro degrau apresentado.  
Figura 6.22 - Força medida para o ensaio com 10000 N negativa aplicada ao 
cilindro de controle de posição para o sistema digital. a) Pressões nas câmaras 
do cilindro de força; b) Força. 








































































Figura 6.23 - Resposta do ensaio para controle de posição com força de 10000 
N negativa para o sistema digital kp=0,7, ki=0,1: a) Posição; b) Erro de posição; 
c) Sinal de controle; d) Sinal de controle em zoom. 
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Fonte: Elaborada pelo autor. 
Tabela 6.8 - Valores para o ensaio de força de 10000 N negativa digital. 
Degrau[°] 𝑡𝑟_𝑚𝑜𝑑[s] 𝑡𝑟_𝑒𝑥𝑝[s] 𝑡𝑠_𝑚𝑜𝑑[s] 𝑡𝑠_𝑒𝑥𝑝[s] 𝑆𝑆𝑚𝑜𝑑[°] 𝑆𝑆𝑒𝑥𝑝[°] 
0-8 0,23 0,31 0,42 0,48 9,53 8,53 
8-0 0,38 0,74 0,61 1,01 -0,76 -0,66 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
Para o sistema digital com força negativa, ou seja, com a força 
aplicada na direção de avanço do cilindro de controle de posição, os 
resultados obtidos mostram que o sistema é capaz de controlar a posição 
do ângulo de passo com baixo erro. Com a força negativa, o sistema se 
comporta de maneira bastante semelhante ao sistema com força positiva. 
No entanto, nesta situação devido à dinâmica do sistema de controle de 
força, a mesma acaba reduzindo quando o cilindro se movimenta de 
uma posição para outra, o que acaba gerando uma situação mais favorá-
vel para o sistema de controle de posição. Porém, os resultados do mo-
delo a parâmetros concentrados em regime transiente apresentam uma 
maior oscilação quando o sistema atinge a posição desejada, devido à 
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variação que ocorre do ciclo de trabalho mostrada na Figura 6.24. A 
Figura 6.24 mostra a pressão de carga para o modelo a parâmetros con-
centrados em regime transiente e experimentos juntamente com a pres-
são a jusante do tubo e o ciclo de trabalho para o ensaio com força nega-
tiva. 
Figura 6.24 - Resposta do ensaio para controle de posição com força de 10000 
N negativa para o sistema digital kp=0,7, ki=0,1: a) Pressão de carga; b) Pressão 
a jusante do tubo; c) Ciclo de trabalho. 
























































































Fonte: Elaborada pelo autor. 
  
Os resultados obtidos para a pressão de carga mostram que a 
mesma apresenta um comportamento mais oscilatório em relação aos 
resultados com força positiva. Nesta configuração, o controlador reduz a 
pressão de carga para que a diferença de pressões nas câmaras do cilin-
dro de força gere uma força contrária à aplicada. Com isso o controlador 
precisa manter o ciclo de trabalho em um valor menor. O valor do ciclo 
de trabalho para a força de 10000 N negativa é de 0,23, onde este fica 
próximo do limite de operação da válvula em 32 Hz. Para esta condição, 
o acumulador consegue atenuar os picos de pressão existentes, porém 




6.3 AVALIAÇÃO DA EFICIÊNCIA 
As pesquisas relacionadas a sistemas que aplicam hidráulica digi-
tal visam o aumento da eficiência dos sistemas hidráulicos. Nesta seção 
serão mostrados os resultados obtidos de eficiência energética para um 
sistema de controle de velocidade tanto convencional como digital. 
Também serão analisadas as eficiências para o sistema de controle de 
posição estudado nesta dissertação. 
6.3.1 Avaliação da eficiência para o sistema de controle de veloci-
dade. 
O sistema de controle de velocidade, utilizado para o cálculo da 
eficiência, é derivado do modelo em malha aberta apresentado na seção 
4.6. Para o sistema digital, é aplicado como entrada ao sistema um valor 
fixo de ciclo de trabalho, onde, posteriormente, é avaliada a velocidade 
resultante do cilindro de posição, como é mostrado pela Figura 6.25. 

























Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
 Para o sistema convencional, é dado como entrada ao sistema 
um valor constante de tensão para a válvula. Este valor é ajustado até se 
conseguir a mesma velocidade obtida para o sistema digital. A Figura 
6.26 mostra o sistema de controle de velocidade convencional. 















Fonte: Elaborada pelo autor. 
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Para a aferição das eficiências de ambos os sistemas, foram cal-
culadas as perdas de energia existentes em cada componente hidráulico 
(válvula, tubo de inertância e acumulador). 
A perda de energia na válvula  (𝐸𝑉) para o sistema digital é cal-
culada por: 
𝐸𝑉(𝑡) = ∫ (𝑝𝐻𝑆(𝑡) − 𝑝𝑀𝑇(𝑡))𝑞𝑉𝐻𝑆(𝑡)𝑑𝑡,
𝑡
0
 para 𝑈𝑉1 = 10, (6.2) 
 
𝐸𝑉(𝑡) = ∫ (𝑝𝐿𝑆(𝑡) − 𝑝𝑀𝑇(𝑡))𝑞𝑉𝐿𝑆(𝑡)𝑑𝑡
𝑡
0
, para 𝑈𝑉1 = −10. (6.3) 
 
Para o sistema convencional, a perda de energia na válvula é calcu-
lada segundo: 




 para 𝑈𝑉1 ≥ 10, (6.4) 
 




, para 𝑈𝑉1 < 10. (6.5) 
 
As perdas de energia para o tubo de inertância  (𝐸𝑇) e acumula-
dor hidráulico  (𝐸𝐴𝐶) podem ser calculadas segundo as equações (6.6) e 
(6.7), respectivamente, ou seja: 












As energias associadas às portas A e B do cilindro (𝐸𝐴) e (𝐸𝐵), à 
entrada do tubo de inertância (𝐸𝑀𝑇), à saída do tubo de inertância (𝐸𝐽𝑇), 
ao suprimento do sistema (𝐸𝐻𝑃) e (𝐸𝐿𝑃) e à força de carga (𝐸𝐹𝑐) são 









































A avaliação da eficiência foi realizada considerando as eficiên-
cias hidráulica (𝜂𝐻) e global (𝜂𝐺) do sistema. A eficiência hidráulica é 
calculada pela razão entre a energia hidráulica consumida pela porta A 







A eficiência global é calculada pela razão entre a energia mecâni-







A razão entre a energia que entra e a energia que sai dos compo-
nentes hidráulicos (válvula (𝑅𝐸
𝑉), tubo de inertância (𝑅𝐸
𝑇), acumulador 
hidráulico (𝑅𝐸
𝐴) e cilindro de posição (𝑅𝐸




































Partindo da Equação (6.16) e combinando as equações (6.17), 






𝐶 . (6.22) 
 
A Tabela 6.9 e a Tabela 6.10 mostram a energia consumida 
(𝐸𝑐), a energia suprida (𝐸𝑠) e os resultados das eficiências hidráulicas e 
mecânicas obtidas para o sistema digital e convencional de controle de 
velocidade submetidos a diferentes condições de carregamento, respec-
tivamente: 



















  [%] 
 
𝜂𝐺 
  [%] 
 
0 0,062 0,7 3450,4 6591,7 98,11 20204,0 28814,0 70,1 0,0 
5000 0,041 0,7 1590,5 4688,4 63,04 1555,4 2017,6 77,1 10,3 
10000 0,013 0,7 352,4 3006,6 46,15 5590,3 8247,3 67.7 16,0 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
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  [%] 
 
𝜂𝐺  
  [%] 
 
0 0,062 3,72 17792 20138 37966 53,0 0,0 
5000 0,041 2,74 9892,7 15482 25476 60,7 8,1 
10000 0,013 0,995 2678,5 5574,3 8436,3 66.3 15.6 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Para uma melhor visualização das perdas em cada componente 
dos sistemas convencional e digital, a Figura 6.27 mostra um diagrama 
de barras das perdas de cada sistema. 
Figura 6.27 - Perda de energia dos componentes hidráulicos do sistema de con-











































































































Fc = 0 N
Fc = 5000 N
Fc = 10000 N
Fc = 0 N
Fc = 5000 N
Fc = 10000 N
  
Fonte: Elaborada pelo autor. 
 
Os resultados mostram que o sistema digital tem um ganho de 
eficiência hidráulica de aproximadamente 17% para forças de 0 e 5000 
N em relação ao sistema convencional. Ao comparar as energias envol-
vidas em cada componente para ambos os sistemas, a válvula apresenta 
perda significativa de energia para o sistema convencional devido ao seu 
comportamento resistivo nesta condição de operação. Para o sistema 
digital, a perda da válvula é reduzida devido ao chaveamento entre as 
linhas de alta e baixa pressão de suprimento. A presença do tubo de 
inertância e do acumulador hidráulico também geram perdas ao sistema, 
no entanto, a soma das perdas dos componentes do sistema digital (vál-
vula, tubo de inertância e acumulador) é menor do que a perda na válvu-
la para o sistema convencional. Para a força de 10000 N, as eficiências 
hidráulicas equivalem-se devido à baixa velocidade do sistema resultan-
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do em gastos de energia similares. Em relação à eficiência mecânica, o 
sistema digital ganha em média 1,2 % neste caso.  
6.3.2 Avaliação da eficiência para o sistema de controle de posi-
ção 
A avaliação da eficiência do sistema de controle de posição foi rea-
lizada considerando-se o intervalo de tempo para qual o ângulo de passo 
variasse da posição de ângulo igual a zero até a nova posição estabeleci-
da para uma entrada em degrau onde ocorresse o máximo sobressinal de 
ângulo. Neste caso, o controle de posição deve levar o sistema da posi-
ção zero até a nova posição estipulada pelo degrau. A avaliação foi rea-
lizada mediante três diferentes condições de carregamento. A Tabela 
6.11 e a Tabela 6.12 mostram os resultados obtidos para o sistema digi-
tal e convencional, respectivamente, e a Figura 6.28 o gráfico de barras 
da perda em cada componente. 





















0-8,86 0 783,20 503,85 22,77 1651,3 2843,7 58,07 0 
0-8,60 5000 575,59 445,39 17,95 1822,5 2797,6 65,15 14,4 
0-8,55 10000 415,75 368,52 14,08 2005,2 2774,0 72,2 21,3 
Fonte: Elaborada pelo autor. 

















0-8,23 0 1084,3 1500,8 2633,9 56,9 0 
0-8,24 5000 882,60 1699,7 2639.7 64,3 12,7 
0-8,27 10000 678,05 1912,9 2672,5 71,5 20,3 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
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Figura 6.28 - Perda de energia dos componentes hidráulicos do sistema de con-
trole de posição: a) Convencional; b) Digital. 






























































































Fc = 0 N
Fc = 5000 N
Fc  = 10000 N
Fc = 0 N
Fc = 5000 N
Fc = 10000 N
 
Fonte: Elaborada pelo autor. 
  
Os resultados mostram que o sistema digital e convencional são 
equivalentes em termos de eficiência tanto mecânica quanto hidráulica. 
Isto ocorre devido ao fato de que quando o sistema hidráulico digital 
posiciona o cilindro da posição zero para a desejada, o sinal de controle 
satura, o que faz a válvula abrir totalmente, interrompendo o seu chave-
amento. Ao parar o chaveamento da válvula, o sistema tem comporta-
mento equivalente ao sistema convencional. Nesta situação, a perda de 
energia na válvula e no tubo aumenta significantemente, reduzindo a 






O estudo realizado nesta dissertação mostra, de maneira detalha-
da, as principais características do funcionamento de circuitos que utili-
zam hidráulica digital de chaveamento rápido. Um modelo do sistema a 
parâmetros concentrados operando em regime permanente foi apresen-
tado, onde uma análise aprofundada da influência dos parâmetros geo-
métricos do tubo de inertância e período de chaveamento da válvula foi 
realizada. 
Os resultados mostram que a resistência da válvula tem influência 
considerável na eficiência do sistema e deve ser levada em consideração 
no dimensionamento do tubo de inertância. A pressão de carga calculada 
a partir do modelo a parâmetros concentrados em regime permanente 
não apresenta dependência em relação ao período de chaveamento da 
válvula, o que indica que o desenvolvimento de válvulas extremamente 
rápidas não é necessário, assim, válvulas com alto tempo de resposta são 
capazes de cumprir os requisitos pelo ponto de vista do controle de pres-
são. No entanto, o tempo de resposta deve ser levado em consideração 
em sistemas reais para garantir que a válvula possa atingir sua máxima 
abertura e fechamento para toda a faixa de ciclos de trabalho. Como 
mostrado, o diâmetro e o comprimento do tubo de inertância têm grande 
influência para a eficiência do sistema. Para os parâmetros utilizados no 
desenvolvimento desta dissertação, ao se aumentar o comprimento do 
tubo, a eficiência aumenta para valores de diâmetro maiores de 10 mm. 
Porém, valores elevados de diâmetro não causam ganho significativo de 
eficiência e são impraticáveis em situações reais. Assim, um procedi-
mento de escolha dos valores ideais para o diâmetro e comprimento do 
tubo, conhecendo-se os pontos de operação em que o sistema irá atuar e 
a válvula a ser utilizada, foi apontado. Uma função auxiliar 𝜓 foi pro-
posta, onde com esta foi possível mostrar que o ponto crítico para a 
avaliação da eficiência ocorre para um ciclo de trabalho igual a 0,5. 
Além do modelo a parâmetros concentrados em regime perma-
nente, um modelo a parâmetros concentrados em regime transiente do 
sistema funcionando em malha aberta e fechada foi apresentado. Em 
relação ao modelo em regime transiente em malha aberta, os resultados 
obtidos, quando comparados com o modelo a regime permanente, mos-
tram que para cada valor de ciclo de trabalho, os pontos obtidos são 
equivalentes, o que comprova que ambos os modelos são plenamente 
adequados para prever o comportamento do sistema em regime perma-
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nente. Destaca-se que, os modelos foram validados experimentalmente 
para frequência de chaveamento de 32 Hz.  
Ao se aumentar a frequência de chaveamento, o comportamento 
do tempo de resposta da válvula se torna mais evidente. Para frequên-
cias elevadas a válvula não consegue responder para valores baixos e 
altos de ciclo de trabalho. Outro ponto a se destacar é a frequência de 
ressonância do tubo, na qual, não foi levada em consideração neste estu-
do, mas a mesma pode influenciar nos resultados. 
Em relação ao modelo em malha fechada, experimentos foram 
realizados na bancada de controle de ângulo de passo com intuito de 
avaliar o desempenho e validar o modelo. Os resultados obtidos mos-
tram que o modelo em malha fechada é capaz de prever o comportamen-
to real do sistema. Os resultados experimentais para o sistema convenci-
onal mostram que a bancada consegue controlar a posição do ângulo de 
passo para forças tanto positivas como negativas com alta resposta e 
erro em regime permanente menor que 1,5%. Ao se utilizar o sistema 
com hidráulica digital, os resultados também mostram que o modelo 
apresenta valores próximos aos obtidos experimentalmente. Porém, 
nesta situação há a saturação do sinal de controle enviado para a válvula, 
o que faz a mesma abrir ou fechar totalmente. Nesta situação, a válvula 
não se mantém chaveando, o que induz o sistema de controle de posição 
a funcionar de maneira semelhante ao convencional, indicando que a 
válvula é pequena para trabalhar digitalmente no sistema adotado. A 
adoção de um acumulador hidráulico demonstra ser necessária para a 
atenuação dos picos de pressão presentes em sistemas digitais de chave-
amento rápido. Com os resultados obtidos para o sistema digital é de-
mostrada o modelo em regime transiente é apto para prever o compor-
tamento de sistemas hidráulicos digitais de chaveamento rápido. 
A análise da eficiência de um sistema de controle de velocidade e 
do sistema de controle de posição demostrou que quando o sistema digi-
tal opera em controle de velocidade, podem-se alcançar ganhos de efici-
ência maiores que 17% em relação ao sistema convencional. Entretanto, 
para o sistema de controle de posição, ambos os sistemas, digital e con-
vencional, têm eficiências similares. Isto ocorre devido à saturação do 
sinal de controle no sistema digital, fazendo-o operar de maneira similar 
ao sistema convencional. 
Por fim, esta dissertação contribuiu para a publicação de De Ne-
gri et al. (2015) intitulada “Modelling and analysis of hydraulic step-
down switching converters” no IJFP (International Journal of Fluid 
Power), revista conceituada na área de atuação hidráulica e pneumática. 
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7.1 SUGESTÕES PARA TRABALHOS FUTUROS 
Com as conclusões obtidas por este trabalho, sugestões para pos-
síveis trabalhos futuros podem ser obtidas: 
 Fazer a instalação de um sistema hidráulico do tipo step-
up com o intuito de verificar o comportamento dinâmico 
nesta configuração; 
 Fazer a instalação de um sistema digital utilizando vál-
vulas conectadas paralelamente com o objetivo de com-
parar sua resposta dinâmica com o sistema de chavea-
mento rápido; 
 Desenvolver um método para o dimensionamento da 
válvula para sistemas de chaveamento rápido. 
 Fazer um estudo das vibrações provenientes do chave-
amento da válvula com o propósito de desenvolver so-
luções para atenuar os níveis de ruído; 
 Desenvolver uma válvula com baixo tempo de resposta, 
menor que 2 ms e alta vazão a fim de analisar o compor-
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APÊNDICE A- CÓDIGO DO MODELO A PARÂMETROS CON-
CENTRADOS EM REGIME PERMANENTE 
% Modelo Step Down 
%Parâmetros do modelo 
rho=870; % Massa Específica [kg/m^3] 
Bm=1.6e9; % Módulo de Compressibilidade [Pa] 
Lt=5.7; % Comprimento do Tudo [m] 
d=7e-3; % Diâmetro do Tubo [m] 
nu=32e-6; % 
visc=nu*1e6; % Viscosidade Cinemática [m^2/s] 
% Tubo 
LL=rho*Lt/(pi*d^2/4);  % Inertância [kg/m^4] 
CC=(pi*d^2/4)*Lt/Bm;   % Capacitância [m^3/Pa] 
RR=(128*rho*Lt*nu)/(pi*d^4);   % Resistência do 
tubo [Pa.s/m^3] 
% RR=6.201e9; %Resistência Experimental do tubo 
[Pa.s/m^3] 
% RR=1.67e9; %Resistência Experimental do tubo 
[Pa.s/m^3] 
%Válvula 
RV1=3.1554e9;   
RV2=RV1; 
%Chaveamento 
Tsw=0.03125; %Periodo de Chaveamento [s]     
fsw = 1/Tsw; %Frequência de Chaveamento [Hz]   
%Paramêtros da Simulação 
pSdw=[122.69e5 117.58e5 118.21e5 116.86e5 120e5]; % 
[Pa] Para 32Hz Experimental 
% pSdw=[120e5 120e5 120e5 120e5 120e5];  % Para 
8Hz,16Hz,32Hz e 40Hz   
pTdw=[23.48e5 12.29e5 8.42e5 9.04e5 10e5]; % [Pa] 
Para 32Hz Experimental  
% pTdw=[3e5 3e5 3e5 3e5 3e5]; % [Pa] Para 
8Hz,16Hz,32Hz e 40Hz      
Ltbu=LL; 
    Res=RR+RV1; %Resistência total tubo mais válvu-
la [Pa.s/m^3] 
    i=0; 
    for qVA=0e-4:1e-4:4e-4 %Vazão de Carga [m^3/s] 
        i=i+1; 
        qva(i)=qVA; 
        j=0; 
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        pTd=pTdw(i); 
        pSd=pSdw(i); 
        for kap=0:0.001:0.98;  
            j=j+1; 
            kappa(j)=kap; 
            kapp=kap; 
            zeroX(j)=0; 
            z=0; 
            for pLL=20e5:10e5:60e5 
                z=z+1; 
                pll(z)=pLL; 
            if kap==1 
                kapp=0.9999; 
            end 
             if kap==0 
                kapp=0.001; 
             end 
            % Modelo Step Down com resistência 
            ResdR=Res; 
            tau=LL/ResdR; 
            pAdRSimp(i,j)=((pSd*kapp)+pTd*(1-kapp)-
qVA*ResdR); %Pressão de carga 
            % Baixa vazão de suprimento 
           qVTdR(i,j)=((pTd-pAdRSimp(i,j))*(1-
kapp)/... 
           (ResdR))+((tau*(1-exp(-Tsw*(1-
kapp)/tau))*(1-exp(-Tsw*kapp/tau))*(pSd-pTd))/((1-
exp(-Tsw/tau))*ResdR*Tsw));   
           % Alta vazão de suprimento 
           qVSdR(i,j)=(((pTd-pSd)*tau*(1-exp(-
Tsw*(1-kapp)/tau))*(1-exp(-Tsw*kapp/tau)))/((1-
exp(-Tsw/tau))*ResdR*Tsw))... 
           +(((pSd-pAdRSimp(i,j))*kapp)/ResdR); 
           % Função auxiliar psi 
           fi=((kapp*(1-kapp))-(tau*(1-exp(-
(Tsw)*(1-kapp)/tau))*(1-exp(-
(Tsw)*kapp/tau)))/(((1-exp(-(Tsw)/tau))*(Tsw)))); 
            if pAdRSimp(i,j)>=0  
           % Eficiência 
            EffdR(i,j)=(qVA*(pSd*kapp+pTd*(1-
kapp))-qVA^2*ResdR)/(((pSd-
pTd)^2*fi/ResdR)+qVA*(pSd*kapp+pTd+(1+kapp)));   
            end 
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            end  
        end 
    end                                
    figure(1) 
    plot(kappa(:),pAdRSimp(1,:),'-r')   
    hold on 
    plot(kappa(:),pAdRSimp(2,:),'--k')   
    hold on 
    plot(kappa(:),pAdRSimp(3,:),':b')   
    hold on 
    plot(kappa(:),pAdRSimp(4,:),'-.g')   
    hold on 
    axis([0,1,-20e5,130e5]) 
    xlabel('{\it \kappa\it} 
[1]','Fontsize',10,'Fontname', 'Times New Roman');  
    ylabel('{\it p_{L}} 
[Pa]','Fontsize',10,'Fontname', 'Times New Roman');  
    leg= legend('{\it q_{VL}}=0 L/s','{\it 
q_{VL}}=0.1 L/s', '{\it q_{VL}}=0.2 L/s', '{\it 
q_{VL}}=0.3 L/s','Location','Northwest'); 
    set(leg,'Fontsize',10,'Fontname', 'Times New 
Roman'); 
    figure(2) 
    plot(kappa(:),qVSdR(1,:),'-r')   
    hold on 
    plot(kappa(:),qVSdR(2,:),'--k')   
    hold on 
    plot(kappa(:),qVSdR(3,:),':b')   
    hold on 
    plot(kappa(:),qVSdR(4,:),'-.g')   
    hold on 
    axis([0,1,-2e-4,4e-4]) 
    xlabel('{\it \kappa\it} 
[1]','Fontsize',10,'Fontname', 'Times New Roman');  
    ylabel('{\it q_{VHS}} 
[m^3/s]','Fontsize',10,'Fontname', 'Times New 
Roman');  
    leg= legend('{\it q_{VL}}=0 L/s','{\it 
q_{VL}}=0.1 L/s', '{\it q_{VL}}=0.2 L/s', '{\it 
q_{VL}}=0.3 L/s','Location','Northwest'); 
    set(leg,'Fontsize',10,'Fontname', 'Times New 
Roman'); 
    figure(3) 
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    plot(kappa(:),qVTdR(1,:),'-r'),   
    hold on 
    plot(kappa(:),qVTdR(2,:),'--k'),   
    hold on 
    plot(kappa(:),qVTdR(3,:),':b'),   
    hold on 
    plot(kappa(:),qVTdR(4,:),'-.g'),   
    hold on 
    axis([0,1,-2e-4,4e-4]) 
    xlabel('{\it \kappa\it} 
[1]','Fontsize',10,'Fontname', 'Times New Roman');  
    ylabel('{\it q_{VLS}} 
[m^3/s]','Fontsize',10,'Fontname', 'Times New 
Roman');  
    leg= legend('{\it q_{VL}}=0 L/s','{\it 
q_{VL}}=0.1 L/s', '{\it q_{VL}}=0.2 L/s', '{\it 
q_{VL}}=0.3 L/s','Location','Northwest'); 
    set(leg,'Fontsize',10,'Fontname', 'Times New 
Roman'); 
    figure(4) 
    plot(kappa(:),EffdR(1,:),'-r') 
    hold on 
    plot(kappa(:),EffdR(2,:),'--k')   
    hold on 
    plot(kappa(:),EffdR(3,:),':b')   
    hold on 
    plot(kappa(:),EffdR(4,:),'-.g')   
    axis([0,1,0,1]) 
    xlabel('{\it \kappa\it} 
[1]','Fontsize',10,'Fontname', 'Times New Roman');  
    ylabel('{\it \eta} [x 
100%]','Fontsize',10,'Fontname', 'Times New 
Roman');  
    leg= legend('{\it q_{VL}}=0 L/s','{\it 
q_{VL}}=0.1 L/s', '{\it q_{VL}}=0.2 L/s', '{\it 
q_{VL}}=0.3 L/s','Location','Northwest'); 
    set(leg,'Fontsize',10,'Fontname', 'Times New 
Roman'); 




APÊNDICE B- PARÂMETROS DO MODELO A PARÂMETROS 
CONCENTRADOS EM REGIME TRANSIENTE PARA O SIS-
TEMA DIGITAL E CONVENCIONAL 
% Pressões de Suprimento 
  
p_HP = 120e5; % Alta pressão de suprimento [Pa] 
p_LP = 10e5;  % Baixa pressão de suprimento [Pa] 
  
% Oil Mobil DTE 24 (ISO VG32) 
  
Be = 1.4e9;  %  Módulo de compressibilidade [Pa] 
visc = 33.15; %  Viscosidade [cSt] 
rho = 842; %  Densidade [hg/m^3] 
  
%Parâmetros da Válvula D1FP  
  
Qn = 40; % Vazão nominal [L/min] 
dp_n = 35e5; % Diferença de pressão [Pa] 
Un = 10; % Tensão nominal [V] 
Kv = Qn/(60e3*sqrt(dp_n)); % Coeficiente de vazão 
[m^2/(s(Pa)^0.5)] 
Kvin = 0.4e-3/60/sqrt(2*100e5); % Coeficiente de 
vazamento interno 400 [ml/min] a 100 bar 
  
% Dinâmica da Válvula 
  
wn=142.8*2*pi; % Frequência natural [rad.s] 
psi=0.9; % Fator de amortecimento 
  
% Parâmetros do Cilindro de Posição 
  
Aa = 50.26e-4; % Área maior [m^2] 
rA = 1.96; % Razão de Áreas [m^2] 
Ab = Aa / rA; % Área menor [m^2] 
x0_cyl = 405e-3; % Posição inicial [m] Beta = 0  
Va_0 = Aa * x0_cyl; % Volume inicial [m^3] 
Cin = 0; % Coeficiente de vazamento interno 
M_piston = 3.6; % Massa do pistão [kg] 
x_cyl = x0_cyl; %  
M_rod = 2 / 0.1 * x_cyl; % Massa da haste [kg] 
M_cyl = M_piston + M_rod; % Massa do cilindro [kg] 
M_ext = 40; % Massa externa [kg] 
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M_total = M_ext + (M_cyl)*2; % Massa total [kg] 
Kx = 0; % Constante de mola [N/m] 
  
% Força do vento 
  




Kx_angle = 1/5.115e-3; % Deslocamento para ângulo 
Kp = 0.7; % Ganho proporcional 
Ki = 0.05; % Ganho integral 
fsw = 32; % Frequência de chaveamento 
  
% Força de Atrito 
  
polyp =[6.511e4 1.298e3 1.047e3 1.498e3]; % Polinô-
mio de avanço 
polyn =[-7.6699e4 -3.049e3 -1.542e3]; % Polinômio 
de recuo 
Fsp=1.506e3; % Força de atrito estático no sentido 
positivo [N] 
Fsn=-1.527e3;  % Força de atrito estático no senti-
do negativo [N] 
dxlimp=5.03e-3;  % Velocidade limite no sentido 
positivo [m/s] 
dxlimn=-5.985e-3;  % Velocidade limite no sentido 
negativo [m/s] 
dx0p=2.515e-4;  % Velocidade de stick no sentido 
positivo [m/s] 
dx0n=-2.992e-4;  % Velocidade de stick no sentido 
negativo [m/s] 
  
% Parâmetros do tubo 
  
l_t = 5.7; % Comprimento [m]  
d_t = 0.0071; % Diâmetro [m]  
p_i = 0e5; % Pressão inicial [Bar]  
q_i = 0.1; % Vazão inicial [L/s]  






p0_acc = 50e5; % Pressão de pré-carga [Pa] 
n = 1.4; % Razão de calores específicos [1] 
V0_acc =0.32e-3; % Volume do acumulador [m^3] 
p_atm = 1e5; % Pressão atmosférica [Pa] 
A_int = pi*(9e-3)^2/4; % Área interna [m^2] 
A_ext = pi*(12e-3)^2/4; % Área externa [m^2] 
cd = 0.7; % Coeficiente de descarga 
A_acc = A_ext-A_int; % Área do acumulador [m^2] 
Kv_acc = cd*A_acc*sqrt(2/rho); % Coeficiente de 











































APÊNDICE C – MODELO A PARÂMETROS CONCEN-
TRADOS EM REGIME TRANSIENTE EM DIAGRAMA DE 
BLOCOS 
Figura C.1- Equação da continuidade do cilindro de posição. 
  
Fonte: Adaptado de Galloni (2015). 
Figura C.2- Equação do movimento do cilindro de posição. 
 












































Figura C.3 - Força de atrito. 
 
Fonte: Adaptado de Galloni (2015). 
Figura C.4 - Modelo completo do cilindro. 
 






























































Figura C.5 - Modelo do acumulador hidráulico. 
 
Fonte: Adaptado de Galloni (2015). 
Figura C.6 - PWM 
 

















































Figura C.7 - Modelo da válvula. 
 
Fonte: Adaptado de Galloni (2015). 
Figura C.8 - Modelo a parâmetros concentrados em regime transiente. 
 


























































ANEXO A – MODELO DA FORÇA DE ATRITO 
O cilindro hidráulico utilizado no sistema de controle de posição 
apresenta uma força de atrito que se opõe ao seu movimento, portanto 
esta apresenta uma parcela significativa para o comportamento dinâmico 
do sistema.  
O modelo da força de atrito empregado nesta dissertação foi o de 
Gomes (1995). Este modelo foi utilizado durante o desenvolvimento dos 
trabalhos de Gonzalez (2012), onde todos os parâmetros para a modela-
gem da força de atrito do cilindro presente na bancada de controle de 
ângulo de passo foram levantados. Neste Anexo serão apenas mostrados 
os parâmetros obtidos por Gonzalez (2012), nos quais foram implemen-
tados no modelo mostrado neste trabalho e em Galloni (2015). A Figura 
A.1 mostra a curva da trajetória do modelo de atrito proposto por Gomes 
(1995). 
Figura A.1 - Trajetória do modelo de atrito. 
 
Fonte: Gonzalez (2012). 
 
As curvas C e D representam as regiões de stick, onde a força tem 
um valor menor que a força de atrito estático e a região delimitada pela 
curva B a de slip (GONZALEZ, 2012). A curva A representa a região 
onde velocidade aplicada é maior que a velocidade limite ?̇?𝑙𝑖𝑚.  
O cálculo do coeficiente de atrito estático variável para cada regi-
ão do gráfico mostrado na Figura A.1 é mostrado na Tabela A.1. 
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Tabela A.1 - Equações do coeficiente de atrito variável. 
 
Fonte: Gonzalez (2012). 
 
A Tabela A.2 mostra os parâmetros utilizados no modelo de atrito 
juntamente com os polinômios ajustados tanto para o movimento de 
recuo quanto para o de avanço. 
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Tabela A.2 - Parâmetros para o modelo de atrito. 
 
Fonte: Gonzalez (2012). 
 
Mais detalhes dobre o modelo da força de atrito aqui apresenta-


























ANEXO B – MODELO TLM  
 Neste Anexo as equação do modelo TLM são mostradas com 
base nos trabalhos desenvolvidos em Krus et al. (1994), Johnston (2006)  
e  Johnston (2012). Segundo estes autores, uma linha de transmissão 
pode ser descrita segundo as seguintes equações escritas na forma ma-
tricial: 




















Onde T (𝑇 = 𝐿 𝑐) ⁄  é o tempo necessário para uma onda se pro-
pagar por todo o tubo, sendo L o seu comprimento e c a velocidade do 





 A partir da Figura B.1 as pressões na entrada e saída do tubo 
podem ser calculadas introduzindo-se as características C1 e C2: 
𝑃1 = 𝐶1 + 𝑍𝑐𝑄𝑉1, (B.3) 
 
𝑃2 = 𝐶2 + 𝑍𝑐𝑄𝑉2. (B.4) 
Onde: 
𝐶1 = 𝑒















Segundo Johnston (2012), assumindo um escoamento laminar 
no interior do tubo e incluindo a variação da velocidade com a frequên-
cia, a função N pode ser calculada segundo a Equação (B.8). 
 











𝑧 = 𝑗√(𝑗𝛼𝑑). (B.9) 
 A representação da Equação (B.1) em digrama de blocos é mos-
trada na Figura B.2. 
Figura B.2 - Diagrama de blocos do modelo TLM. 
 
Fonte: JOHNSTON (2012). 
 
 Os termos E, F e G são mostrados nas equações (B.10), (B11) e 
(B12) respectivamente. 
 
𝐸 = 𝑍𝑐(√𝑁 − 1), (B.10) 
 
𝐹 = 𝑍𝑐√𝑁, (B.11) 
 





 é a frequência adimensional e βd
1
o número de dissipação calcu-
























  Johnston (2012) apresenta uma equação corrigida para a impe-
dância característica utilizando os fatores mi e ni calculados empirica-
mente, onde a variável 𝜅𝑒
1




(1 + 𝜅𝑒[1 − 𝑒







 Mais informações sobre o modelo TLM podem ser obtidas em 
Krus et al (1994), Johnston (2006) e Johnston (2012). A Universidade 
de Bath disponibiliza gratuitamente em sua pagina na internet o modelo 
TLM já implementado em MATLAB/Simulink.  
                                                        
1 Johnston (2012) utiliza os símbolos α, β e κ como frequência adimensional, número de dissi-
pação e fator empírico, respectivamente. Neste trabalho estes símbolos foram substituído por 
𝛼𝑑, 𝛽𝑑 e 𝜅𝑒, para não haver má interpretação com o ângulo de ataque, ângulo de passo e ciclo 
de trabalho, respectivamente.  
